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RESUMO
Ma´quinas oscilantes sa˜o encontradas em diversas aplicac¸o˜es na enge-
nharia, tais como motores de combusta˜o interna, compressores, moto-
geradores, moto vibradores, e diversos outros equipamentos. Muitas
destas ma´quinas, ao realizar a func¸a˜o a que se destinam, acabam por
irradiar altos n´ıveis de poteˆncia sonora. Em aplicac¸o˜es como com-
pressores para refrigerac¸a˜o este ru´ıdo irradiado e´ muito prejudicial ao
consumidor final. Isso motiva as indu´strias a buscarem o desenvol-
vimento de produtos cada vez mais com um maior conforto acu´stico.
Neste trabalho e´ mostrado um estudo realizado em um compressor para
refrigerac¸a˜o que tem um padra˜o de radiac¸a˜o tonal bem caracter´ıstico e
similar a um dipolo. O objetivo do trabalho foi analisar a aplicac¸a˜o de
treˆs conceitos de atenuac¸a˜o de ru´ıdo bem conhecidos na a´rea de acu´stica
e vibrac¸o˜es. O primeiro envolve o uso de um absorvedor dinaˆmico de
vibrac¸o˜es, com o intu´ıto de reduzir a vibrac¸a˜o do compressor e com isso
reduzir o ru´ıdo radiado. Outras te´cnicas tambe´m avaliadas baseiam-se
na reduc¸a˜o da eficieˆncia de radiac¸a˜o das paredes radiadoras atrave´s da
adic¸a˜o de absorvedores acu´sticos como um painel de membrana e resso-
nadores de Helmholtz. Para isso, inicialmente foi feito um trabalho de
caracterizac¸a˜o do padra˜o de radiac¸a˜o utilizando a te´cnica experimental
de holografia acu´stica, teorias de monopolos e dipolos, e as te´cnicas
de elementos de contorno e elementos finitos acu´sticos. Estas duas
u´ltimas foram enta˜o utilizadas para avaliar e projetar as soluc¸o˜es pro-
postas, que foram enta˜o prototipadas e avaliadas experimentalmente
para confirmar os efeitos previstos numericamente.
Palavras-chave: Padra˜o de Radiac¸a˜o. Monopolo Acu´stico. Dipolo
Acu´stico. ADV. Painel de Membrana. Ressonador de Helmholtz

ABSTRACT
Oscillating machines are found in a several engineering applications,
such as internal combustion engines, compressors, motor generators,
motor vibrators, and other equipment. Many of these machines, to
perform its intended function, eventually radiate high levels of sound
power. In applications such as refrigeration, compressors that radiated
noise is very noisy to the final consumer. This motivates the industry
to develop products with an improved acoustic comfort. In this work a
study is carried on in a refrigeration compressor which has a radiation
pattern and tonal characteristic similar to a dipole. The objective of
this study was to analyze the application of three concepts for noise
reduction well known in the area of acoustics and vibrations. The first
concept was a dynamic vibration absorber, in order to reduce the vi-
bration of the compressor and thereby reduce the radiated noise. Other
techniques also evaluated rely on the reduction of radiation efficiency
of the radiator walls by adding acoustic absorber panel as a membrane
and Helmholtz resonators. For this purpose it was originally done a
characterization of the radiation pattern using the experimental tech-
nique of acoustic holography, theories of monopoles and dipoles, and
the techniques of boundary elements and finite element acoustic simu-
lations. The latter two were then used to evaluate and design these
solutions, which were then prototyped and evaluated experimentally to
confirm the purposes set out numerically.
Keywords: Radiation Pattern. Acoustic Monopole. Acoustic dipole.
DVA. Absorber Panels. Helmholtz Ressonator.
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1 INTRODUC¸A˜O
Os sons, de uma forma geral, podem ser desejados, indesejados
ou indiferentes para o ouvinte. Muitos deles podem ou na˜o causar al-
gum tipo de dano ou incoˆmodo a`queles que esta˜o expostos a esses sons,
(FAHY; GARDONIO, 1987). Estes sons desagrada´veis ou indeseja´veis sa˜o
chamados de ru´ıdo. Estes ru´ıdos podem afetar o ser humano de va´rias
formas, desde problemas fisiolo´gicos como perda de audic¸a˜o ate´ mesmo
distu´rbios psicolo´gicos como estresse e dificuldades em dormir.
Todos estes problemas incentivam o consumidor final a bus-
car produtos acusticamente sauda´veis. Esta exigeˆncia impulsiona a
indu´stria a produzir equipamentos, ma´quinas, eletrodome´sticos, equi-
pamentos eletroˆnicos, enfim, todos os produtos que sa˜o utilizados no
dia-a-dia do ser humano moderno, cada vez mais silenciosos. Esta
necessidade impulsiona o desenvolvimento tecnolo´gico das empresas
que cada vez mais investem em pesquisa e desenvolvimento na a´rea
de acu´stica e vibrac¸o˜es.
Ale´m disso, a quantidade de consumidores tem aumentado gra-
dativamente. Isto representa o aumento da densidade populacional,
levando as pessoas a viverem em espac¸os cada vez menores. Assim,
outro desafio tecnolo´gico se apresenta: a miniaturizac¸a˜o de ma´quinas e
equipamentos. Desde computadores e outros produtos eletroˆnicos, ate´
refrigeradores e condicionadores de ar.
Esta miniaturizac¸a˜o traz um desafio muito grande. Por exemplo,
para empresas que produzem equipamentos tais como compressores e
bombas de calor, que precisam manter um fluxo de massa espec´ıfico
com volumes deslocados menores que os usuais. Este fato implica di-
retamente no aumento da frequeˆncia de funcionamento para manter a
mesma capacidade de operac¸a˜o.
O aumento da frequeˆncia de funcionamento destas ma´quinas tem
uma implicac¸a˜o direta na qualidade sonora da mesma, devido princi-
palmente a` maior sensibilidade a ru´ıdos que o ouvido humano tem
em frequeˆncias mais altas. Por exemplo, a sensibilidade humana na
frequeˆncia de 60Hz e´ cerca de 26dB menor que em 1kHz, de acordo
com a curva de ponderac¸a˜o A (GERGES, 1992).
Este trabalho vem ao encontro desta explosa˜o tecnolo´gica e apre-
senta a ana´lise de treˆs propostas para a atenuac¸a˜o de ru´ıdo tonal ge-
rado por ma´quinas que radiam ru´ıdo devido a uma excessiva vibrac¸a˜o
forc¸ada, ou seja, fora de uma regia˜o de ressonaˆncia de poss´ıveis com-
ponentes, carcac¸as ou sistemas de fixac¸a˜o.
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O estudo foi realizado em uma ma´quina oscilante idealizada como
um cilindro com diaˆmetro de 70mm, comprimento 146mm e massa
mp = 1kg, suspenso atrave´s de uma suspensa˜o macia confeccionada
em manta de borracha nitr´ılica com espessura de 4mm, conforme es-
quematizado na Figura 1.
Figura 1 – Geometria do compressor idealizado.
Esta ma´quina oscilante e´ chamada de sistema prima´rio, e re-
presenta uma ma´quina qualquer que gera um n´ıvel elevado de vibrac¸a˜o,
aqui denominado de vibrac¸a˜o de trabalho, a qual e´ caracterizada pelo
perfil de velocidades e representada por y˙T .
1.1 DEFINIC¸A˜O DO PROBLEMA
O sistema prima´rio utilizado na realizac¸a˜o deste trabalho repre-
senta um compressor herme´tico para refrigerac¸a˜o dome´stica. E´ um
compressor rec´ıproco de deslocamento positivo, onde o processo de
succ¸a˜o e compressa˜o do ga´s e´ realizada por meio de um pista˜o e um
conjunto de va´lvulas de succ¸a˜o e descarga.
Figura 2 – Esquema de funcionamento do sistema prima´rio.
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Este compressor em especial utiliza um mecanismo ressonante
para impor o movimento ao pista˜o necessa´rio para realizar o ciclo de
compressa˜o do mesmo. Este mecanismo e´ mostrado de forma simpli-
ficada na Figura 2. O sistema ressonante e´ formado pela massa do
pista˜o, uma mola e a massa do motor. Este sistema esta´ em contato
com a carcac¸a atrave´s de um sistema de molas que formam uma sus-
pensa˜o interna. A carcac¸a, por sua vez tambe´m, utiliza um sistema de
suspensa˜o para sua fixac¸a˜o nos sistemas de refrigerac¸a˜o.
A forc¸a e´ adicionada ao sistema ressonante pelo motor, exata-
mente na frequeˆncia natural cujo o modo de vibrac¸a˜o apresenta o mo-
vimento das massas com fase oposta. Sobre o pista˜o esta˜o basicamente
agindo as forc¸as do processo de compressa˜o. Assim, devido a`s forc¸as de
reac¸a˜o do motor, do processo de compressa˜o e do sistema de suspensa˜o,
existe uma forc¸a resultante na carcac¸a diferente de zero. Muitas vezes
esta forc¸a e´ o alta suficiente para proporcionar altos n´ıveis de vibrac¸a˜o
na carcac¸a, dependendo da condic¸a˜o de operac¸a˜o do compressor.
Esta vibrac¸a˜o resultante na carcac¸a se da´ exatamente na fre-
queˆncia de funcionamento do sistema, que e´ a frequeˆncia de ressonaˆncia
do mecanismo ressonante. Assim, a vibrac¸a˜o resultante nesta carcac¸a
tambe´m sera´ elevada nesta frequeˆncia de forma que o ru´ıdo radiado pela
carcac¸a em movimento sera´ na mesma frequeˆncia de ressonaˆncia do sis-
tema ressonante, dando ao sistema uma caracter´ıstica de radiac¸a˜o to-
nal, ou seja, com uma grande energia de vibrac¸a˜o concentrada em uma
u´nica frequeˆncia. Uma forma mais elegante de resolver este problema
e´ projetar este mecanismo interno de modo que a forc¸a resultante na
carcac¸a seja nula. Pore´m esta soluc¸a˜o na˜o e´ trivial, e na˜o sera´ tratada
neste trabalho.
Ale´m da radiac¸a˜o direta da carcac¸a do compressor, uma parte
desta energia vibrato´ria e´ transferida para o sistema de refrigerac¸a˜o no
qual o compressor esta´ inserido, atrave´s da suspensa˜o e da tubulac¸a˜o.
Esta transmissa˜o pode excitar outros componentes do sistema de refri-
gerac¸a˜o. Como, por exemplo, trocadores de calor e paredes do sistema,
aumentando com isso a a´rea total de radiac¸a˜o do sistema. Podendo
ainda excitar frequeˆncias naturais de outros componentes do sistema
com frequeˆncias pro´ximas a frequeˆncia de funcionamento do compres-
sor.
Outra caracter´ıstica do compressor utilizado como sistema pri-
ma´rio e´ a miniaturizac¸a˜o. Em poucas palavras, o mecanismo ressonante
deste compressor permite obter uma capacidade semelhante a` de um
compressor convencional, pore´m em um tamanho relativamente menor,
inclu´ıdo-se diaˆmetro do pista˜o e volume deslocado. Como consequeˆncia,
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a frequeˆncia de funcionamento e´ maior que a de um compressor conven-
cional para obter a mesma capacidade. Este aumento na frequeˆncia de
funcionamento chega a ser da ordem de sete a dez vezes maior que os
compressores convencionais, que normalmente operam na frequeˆncia da
rede ele´trica, de sessenta ou cinquenta hertz.
A massa da carcac¸a do compressor em questa˜o tambe´m e´ consi-
deravelmente menor que a de um compressor convencional. Pore´m,
as forc¸as resultantes sobre a carcac¸a, ja´ comentadas anteriormente,
sa˜o da mesma ordem de grandeza das forc¸as envolvidas no processo
de compressa˜o de um compressor convencional, pore´m no compressor
convencional a forc¸a resultante do processo de compressa˜o e´ exercida
apenas no bloco do conjunto mecaˆnico e na˜o diretamente na carcac¸a.
A segunda lei de Newton estabelece:
F = ma. (1.1)
Considerando movimento harmoˆnico com frequeˆncia angular ω =
2pif , pode-se obter a seguinte relac¸a˜o para a velocidade de vibrac¸a˜o da
carcac¸a:
v =
F
m(2pif)
. (1.2)
A partir desta relac¸a˜o pode-se observar que a reduc¸a˜o da vi-
brac¸a˜o proporcionada pelo aumento da frequeˆncia de funcionamento e´
praticamente anulada pela reduc¸a˜o da massa do compressor.
Com isto, tem-se um perfil acu´stico do sistema prima´rio. Ru´ıdo
tonal, gerado por uma vibrac¸a˜o forc¸ada da ordem de grandeza da ge-
rada em um conjunto mecaˆnico de um compressor convencional, pore´m
em uma frequeˆncia de funcionamento que pode ser ate´ dez vezes maior.
O primeiro problema relacionado a` qualidade sonora do ru´ıdo do
compressor em questa˜o e´ a tonalidade deste ru´ıdo. Como descrito em
(VORLA¨NDER, 2008), o sistema de audic¸a˜o humana e´ altamente capaz
de extrair componentes tonais de um ru´ıdo complexo e misturado. Esta
capacidade dos humanos faz com que sua atenc¸a˜o seja rapidamente di-
recionada para este ru´ıdo tonal. Ou seja, em situac¸o˜es que exigem altos
n´ıveis de concentrac¸a˜o na execuc¸a˜o de uma tarefa, por exemplo leitura,
realizadas em um ambiente com um n´ıvel de fundo branco moderado,
um ru´ıdo de caracter´ısticas tonais, ainda que com um n´ıvel relativa-
mente baixo, e´ capaz de distrair a atenc¸a˜o do ouvinte. Este fato torna
o ru´ıdo tonal altamente incomodativo e desagrada´vel.
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Figura 3 – Curva de igual sonoridade.
O segundo problema relacionado a` qualidade sonora e´ o fato do
aumento da frequeˆncia. Um aumento de frequeˆncia de dez vezes em
relac¸a˜o a` frequeˆncia de compressores convencionais, representa uma
reduc¸a˜o de aproximadamente 30dB na curva de igual sonoridade, con-
forme mostrado na Figura 3. ou seja, um ru´ıdo 30dB menor resulta na
mesma percepc¸a˜o subjetiva. Este aumento associado a` tonalidade do
ru´ıdo do compressor torna este ru´ıdo muito desagrada´vel, tornando o
produto na˜o atrativo em alguns mercados em que possa ser aplicado.
Do ponto de vista de vibrac¸o˜es e ru´ıdo radiado, pode-se consi-
derar que esta vibrac¸a˜o na carcac¸a e´ causada por uma forc¸a resultante
proveniente de um sistema mecaˆnico interno qualquer, na frequeˆncia de
funcionamento do mesmo. Pois, neste caso, na˜o se pode amortecer, ou
atenuar, a ressonaˆncia interna do mecanismo sob a pena de aumentar o
consumo e/ou causar o na˜o funcionamento do compressor. Assim, este
trabalho apresenta o estudo realizado de treˆs poss´ıveis soluc¸o˜es para o
ru´ıdo para deste compressor, desconsiderando a natureza da forc¸a que
gera a vibrac¸a˜o na carcac¸a, concentrando-se apenas em soluc¸o˜es para
atenuac¸a˜o do ru´ıdo radiado pela mesma. A soluc¸a˜o trivial de isolar o
sistema interno, que na˜o e´ contemplada neste trabalho, na˜o e´ aplicada
neste momento devido a restric¸o˜es de espac¸o.
A frequeˆncia de trabalho deste sistema prima´rio e´ chamada de
frequeˆncia de trabalho ou fT . Esta frequeˆncia e´ maior que 100Hz,
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ou seja, e´ maior que o dobro da frequeˆncia de funcionamento t´ıpica
de ma´quinas ele´tricas, que operam na frequeˆncia da rede em 50Hz ou
50Hz.
O n´ıvel elevado de vibrac¸a˜o y˙T na frequeˆncia de funcionamento
fT gera um ru´ıdo radiado elevado e caracterizado pela poteˆncia sonora,
chamada de poteˆncia de trabalho ou SWLT .
Todos os resultados obtidos e apresentados sa˜o normalizados por
seus respectivos valores de refereˆncia, ou seja, a frequeˆncia obtida por
ca´lculos sera´ sempre dividida pelo valor da frequeˆncia de funcionamento
do sistema prima´rio fT .
O trabalho inicia com um cap´ıtulo sobre o padra˜o de radiac¸a˜o do
sistema prima´rio, mostrando conceitos e te´cnicas anal´ıticas e nume´ricas
de determinac¸a˜o deste padra˜o de radiac¸a˜o bem como uma forma de
medic¸a˜o experimental deste campo e da poteˆncia sonora radiada pelo
sistema. Esta etapa do trabalho e´ importante pois determina as prin-
cipais te´cnicas passivas de atenuac¸a˜o a serem aplicadas ao sistema
prima´rio para obter uma atenuac¸a˜o eficiente, podendo prever atrave´s
delas o resultado final obtido sem necessariamente a construc¸a˜o de
proto´tipos experimentais. Cinco te´cnicas para determinac¸a˜o deste pa-
dra˜o foram utilizadas durante o trabalho: teoria de radiac¸a˜o de mo-
nopolo e de dipolo; o me´todo nume´rico dos elementos de contorno;
me´todo nume´rico de elementos finitos acu´sticos; e holografia acu´stica
como validac¸a˜o experimental.
Subsequente a esta etapa, o trabalho apresenta a aplicac¸a˜o de
te´cnicas passivas de atenuac¸a˜o de ru´ıdo. A primeira delas, Cap´ıtulo 3
e´ a aplicac¸a˜o de uma te´cnica para atenuac¸a˜o ou absorc¸a˜o da vibrac¸a˜o
do sistema prima´rio e, consequentemente, a reduc¸a˜o do ru´ıdo radiado.
A segunda te´cnica, Cap´ıtulo 4 consiste na aplicac¸a˜o de um elemento
de absorc¸a˜o nas paredes do sistema prima´rio com o intu´ıto de reduzir
a eficieˆncia de radiac¸a˜o do mesmo e atenuar o ru´ıdo radiado pelo sis-
tema prima´rio. E, por fim, a aplicac¸a˜o de absorvedores acu´sticos do
tipo ressonadores de Helmholtz e´ explorada em sistemas oscilantes, no
Cap´ıtulo 5.
O trabalho e´ enta˜o finalizado com as concluso˜es, Cap´ıtulo 6,
fazendo um apanhado dos resultados obtidos e ponderac¸o˜es a respeito
dos mesmo, e ainda algumas sugesto˜es para trabalhos futuros.
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2 RADIAC¸A˜O SONORA
Poder representar o padra˜o de radiac¸a˜o atrave´s de um modelo
matema´tico ou computacional e´ muito importante, pois permite ao
engenheiro testar suas hipo´teses e/ou propostas de soluc¸o˜es de ate-
nuac¸a˜o de ru´ıdo de forma ra´pida e barata durante a fase de desenvolvi-
mento dos produtos. Reduz-se, desta forma, a quantidade de proto´tipos
fabricados, bem como a quantidade de avaliac¸o˜es experimentais ne-
cessa´rias ao desenvolvimento. Outra vantagem em obter um modela-
mento nume´rico, ou matema´tico, para o problema e´ a previsibilidade
que estas te´cnicas oferecem ao projetista, atrave´s do entendimento do
fenoˆmeno f´ısico envolvido.
Com o intuito de melhor aplicar as soluc¸o˜es passivas de ru´ıdo
deve-se compreender o padra˜o de radiac¸a˜o da geometria proposta. Este
padra˜o deve ser obtido na frequeˆncia de funcionamento e com a ampli-
tude de vibrac¸a˜o proposta.
A primeira abordagem e´ a medic¸a˜o do campo de pressa˜o so-
nora emitido pelo sistema prima´rio experimentalmente. Dentre va´rias
te´cnicas experimentais dispon´ıveis no mercado uma das mais difundi-
das e utilizadas e´ a te´cnicas de Holografia Acu´stica ou STSF - (Spatial
Transformation of Sound Fields).
Conhecedo-se o padra˜o atrave´s de uma te´cnica experimental,
e´ poss´ıvel utilizar teorias de radiac¸a˜o sonora para obter um modelo
teo´rico deste campo. Uma hipo´tese e´ utilizar a teoria de fontes sonoras,
tais como monopolos e dipolos acu´sticos, para representar o padra˜o de
radiac¸a˜o, e com isso obter uma previsibilidade do ru´ıdo radiado de
forma simples e ra´pida.
E´ poss´ıvel ainda utilizar me´todos nume´ricos tais como por exem-
plo o me´todo de elementos de contorno mais conhecido como BEM
(Boundary Element Method), e o me´todo de elementos finitos acu´sticos
ou FEM (Finite Element Method).
2.1 ME´TODO EXPERIMENTAL
2.1.1 Medic¸a˜o de Poteˆncia Sonora
Inicialmente, antes de medir o campo de pressa˜o, e´ necessa´rio
determinar experimentalmente a poteˆncia sonora radiada pelo sistema
prima´rio. Uma das te´cnicas mais simples e confia´veis e´ o me´todo da
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comparac¸a˜o, descrito na norma internacional ISO 3741 (ISO, 2001),
realizado em uma caˆmara acu´stica reverberante de precisa˜o.
O me´todo de comparac¸a˜o consiste basicamente na determinac¸a˜o
da poteˆncia sonora de uma fonte qualquer (LW ), atrave´s do n´ıvel de
poteˆncia sonora de uma fonte conhecida (LWr).
A poteˆncia sonora do objeto a ser medido e´ dada por:
LW = LWr +
(
Lp − Lpr
)
, (2.1)
onde Lpr e Lp sa˜o os n´ıveis de pressa˜o sonora da fonte de refereˆncia e
da fonte a ser determinada, respectivamente. O s´ımbolo¯representa a
me´dia espacial. Estes n´ıveis me´dios sa˜o determinados de acordo com a
seguinte relac¸a˜o:
Lp = 10log
[
1
NM
NM∑
i=1
100,1(LPi)
]
[dB], (2.2)
onde Lpi e´ o n´ıvel de pressa˜o sonora medida na posic¸a˜o i, e NM e´ o
nu´mero de diferentes posic¸o˜es e/ou microfones a serem medidos para
cada banda de frequeˆncia, normalmente em 1⁄3 de oitavas. A quantidade(
Lp − Lpr
)
e´ geralmente denominada de constante de caˆmara.
2.1.2 Holografia Acu´stica
A te´cnica de holografia acu´stica, chamada por alguns fabricantes
de transformac¸a˜o espacial de campos acu´sticos (Spatial Transformation
os Sound fields - STSF), segundo (HALD, 1995), permite ao usua´rio
obter um campo acu´stico distante a partir de medic¸o˜es realizadas no
campo pro´ximo. Esta te´cnica basicamente envolve uma medic¸a˜o a-
cu´stica bi-dimensional em um plano pro´ximo a` fonte sonora e uma
transformac¸a˜o destes dados acu´sticos em um novo plano distante da
fonte de ru´ıdo (ver Figura 4). A holografia acu´stica e´ muito utilizada
na indu´stria para identificac¸a˜o de fontes sonoras, onde e´ realizada a
medic¸a˜o do campo acu´stico pro´ximo ao objeto a ser analisado e, pos-
teriormente, este campo e´ projetado sobre o mesmo para identificar as
fontes de ru´ıdo em faixas espec´ıficas de frequeˆncia.
37
Figura 4 – Princ´ıpio de funcionamento da holografia acu´stica.
De acordo com a teoria desenvolvida por (MAYNAR; WILLIAMS;
LEE, 1985), a te´cnica de holografia acu´stica esta´ baseada no fato de as
fontes sonoras criarem um campo acu´stico de pressa˜o em func¸a˜o do ve-
tor de posic¸a˜o (r) e do tempo (t), ψ(r, t), em uma regia˜o tridimensional
de interesse que satisfaz a equac¸a˜o de Helmholtz homogeˆnea:
∇2ψ − 1
c20
∂2ψ
∂t2
= 0, (2.3)
onde ∇2 e´ o operador Laplaciano e c0 e´ a velocidade do som no meio.
Assumindo que existe uma superf´ıcie fechada S em torno da
regia˜o de interesse, na qual existe uma func¸a˜o de Green conhecida G(r |
rS) que satisfaz a` equac¸a˜o de Helmholtz (2.3) para todo r em S, na
pratica S tende ao infinito caracterizando uma superf´ıcie plana. E
ainda, que existe uma superf´ıcie H, superf´ıcie hologra´fica, paralela a`
S na qual ψ(rH , t) pode ser medido, ou assumido para todo rH em
H, enta˜o qualquer soluc¸a˜o ψ(r, t) dentro de S, pode ser unicamente
determinada a partir de ψ(rH , t) com rH em H.
Matematicamente, uma superf´ıcie e´ reconstru´ıda a partir da se-
guinte equac¸a˜o:
ψ˜(x, y, z) = F−1
[
ˆ˜
ψ(kx, ky, zH)
(
Gˆ′(kx, ky, z − zS)
Gˆ′(kx, ky, zH − zS)
)]
, (2.4)
onde o s´ımbolo ˆ denota a transformada de Fourier bi-dimensional no
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plano xy, e o s´ımbolo ˜ uma grandeza complexa. x, y e z sa˜o as co-
ordenadas espaciais, e kx e ky o nu´mero de onda na direc¸a˜o x e y
respectivamente. F−1 e´ a transformada de Fourier inversa.
Outras quantidades acu´sticas podem ser obtidas a partir desta
expressa˜o, por exemplo, o campo de velocidade de part´ıculas V˜(r) pode
ser obtido atrave´s da seguinte relac¸a˜o:
V˜(r) =
∇ψ˜(r)
iρ0c0k
, (2.5)
onde i e´ o nu´mero imagina´rio
√−1, ρ0 e´ a densidade do meio, k o
nu´mero de onda e c0 a velocidade do som no meio.
Atualmente, softwares comerciais, como Pulse© versa˜o 151, ofe-
recem pacotes de medic¸a˜o e tratamento de dados, onde e´ poss´ıvel ob-
ter imagens hologra´ficas a partir de medic¸o˜es experimentais de forma
simples. O processo de medic¸a˜o da superf´ıcie hologra´fica SH e´ feito
normalmente com o uso de uma matriz de microfones de 1⁄4”com es-
pac¸amento δla conhecido, conforme mostrado na Figura 5(b). Este
espac¸amento determina a frequeˆncia ma´xima de ana´lise da holografia
atrave´s da relac¸a˜o:
δla <
λmin
2
. (2.6)
A largura l, da matriz de microfones conforme mostrado na Fi-
gura 5(a), determina o comprimento de onda ma´ximo a ser calculado
pelo sistema de holografia, e por consequeˆncia a menor frequeˆncia de
ana´lise:
la ≥ λmax. (2.7)
A matriz de microfones deve ser posicionada a uma distaˆncia
a do objeto que se deseja medir, conforme mostrado na Figura 5(b).
Esta distaˆncia limita a resoluc¸a˜o espacial do sistema de holografia em
baixas frequeˆncias, conforme gra´fico mostrado na Figura 6. Para altas
frequeˆncias, acima de 2kHz, a resoluc¸a˜o ma´xima e´ aproximadamente
metade do comprimento de onda da frequeˆncia de interesse. A resoluc¸a˜o
espacial para detecc¸a˜o de fontes de ru´ıdo e´ a menor distaˆncia entre duas
fontes que o sistema e´ capaz de identificar.
O uso da te´cnica de holografia acu´stica, em detrimento das de-
1Direitos autorais ©2011 Bru¨el & Kjær.
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Figura 5 – Determinac¸a˜o da frequeˆncia ma´xima e mı´nima de ana´lise da
holografia acu´stica.
Figura 6 – Resoluc¸a˜o espacial da te´cnica de holografia acu´stica.
mais, tais como mapeamento com sonda de intensidade, tem como
principal vantagem o fato de ser de ra´pida realizac¸a˜o, pois sa˜o pre-
cisas apenas poucas medic¸o˜es para a obtenc¸a˜o do padra˜o de radiac¸a˜o
da fonte. Este ganho de velocidade e´ devido principalmente a` quan-
tidade de microfones utilizados simultaneamente durante a medic¸a˜o.
Este fato, ao mesmo tempo, e´ uma desvantagem devido ao alto custo
da te´cnica quando se utilizam microfones de alta sensibilidade e baixo
n´ıvel de ru´ıdo de fundo.
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2.1.3 Determinac¸a˜o Experimental do Ru´ıdo Radiado
O ru´ıdo radiado pelo sistema prima´rio pode ser determinado de
duas formas. A primeira e´ a medic¸a˜o da poteˆncia sonora em uma
caˆmara reverberante, conforme descrito na Sec¸a˜o 2.1.1, cujo valor en-
contrado e´ definido como valor de refereˆncia SWLT . Conforme descrito
no Cap´ıtulo 1, este e´ o valor de refereˆncia, que e´ utilizado neste tra-
balho como poteˆncia sonora de refereˆncia para o ca´lculo do n´ıvel de
poteˆncia sonora. Assim, o valor obtido para o n´ıvel de poteˆncia sonora
do sistema prima´rio e´ SWL = 0dB.
A segunda forma de detrminac¸a˜o do ru´ıdo radiado e´ a medic¸a˜o
do campo de presso˜es para a construc¸a˜o de uma superf´ıcie hologra´fica,
conforme descrito na Sec¸a˜o 2.1.2. Com esta superf´ıcie hologra´fica e´
poss´ıvel projetar o campo de pressa˜o sobre a fonte e obter um campo
de pressa˜o para comparar com as demais te´cnicas de caracterizac¸a˜o
utilizadas neste trabalho, como a teoria de dipolo e me´todos nume´ricos
como o BEM e FEM.
(a) (b)
Figura 7 – Sistema utilizado para medic¸a˜o de holografia acu´stica: (a)
Matriz de microfones utilizado para a medic¸a˜o da holografia acu´stica
do sistema prima´rio; (b) Analisadores de sinais.
A te´cnica de holografia foi aplicada utilizando-se uma matriz
de microfones, Figura 7(a), formado por nove colunas e seis linhas de
microfones de 1⁄4”modelo 4935 W 005 fabricados pela empresa dina-
marquesa Bru¨el & Kær. Estes microfones sa˜o do tipo capacitivo com
pre´-amplificador do tipo IEPE com TED. Para fazer a aquisic¸a˜o dos
sinais devem ser utilizados analisadores de sinais como por exemplo o
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fabricado pela Bru¨el & Kær, Figura 7(b) em conjunto com o software
Pulse STSF.
A medic¸a˜o e´ feita na condic¸a˜o de funcionamento do sistema
prima´rio. O espac¸amento δl entre os microfones utilizada foi de 25mm.
Esta distaˆncia permite medic¸o˜es precisas ate´ a frequeˆncia de 6.926Hz.
A matriz de microfones e´ posicionada a uma distaˆncia de 40mm
da fonte para aumentar a resoluc¸a˜o espacial, conforme descrito na Fi-
gura 6.
A largura total da matriz de microfones e´ de 175mm, com al-
tura de 125mm. Para satisfazer a`s condic¸o˜es de medic¸a˜o descritas na
Figura 5, a largura do plano de medic¸a˜o utilizado e´ de 225mm o que
proporciona uma frequeˆncia mı´nima de ana´lise de 1.539Hz. Para co-
brir esta largura com uma matriz de microfones com largura de 175mm
e´ necessa´rio realizar duas medic¸o˜es. Esta frequeˆncia mı´nima exclui a
frequeˆncia de funcionamento fT do sistema prima´rio. Neste caso e´ ne-
cessa´rio utilizar o conceito de holografia acu´stica de campo pro´ximo
com otimizac¸a˜o espacial, (HALD, 2005) e (STEINER; HALD, 2001), ou
SONAH (Statistical Optimun Near-field Acoustic Holography). Com
o uso desta te´cnica a frequeˆncia de ana´lise do teste atende engloba a
frequeˆncia de funcionamento do sistema prima´rio, fT . Esta te´cnica esta´
dispon´ıvel no software comercial utilizado.
A a´rea da superf´ıcie hologra´fica medida e´ de 125mm x 225mm.
O ca´lculo da holografia e´ feito projetando-se o campo de pressa˜o para
a distaˆncia de −40mm a partir do plano de medic¸a˜o. O resultado e´
mostrado na Figura 8.
Figura 8 – Padra˜o de radiac¸a˜o do sistema prima´rio obtido experimen-
talmente pela te´cnica de holografia acu´stica na frequeˆncia fT .
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O valor ma´ximo obtido para o campo de pressa˜o, na frequeˆncia
de funcionamento fT , e´ considerado como valor de refereˆncia para
comparac¸a˜o dos demais me´todos e te´cnicas utilizadas neste trabalho.
Considera-se, enta˜o, que o valor da pressa˜o ma´xima para o campo so-
noro radiado pelo sistema de prima´rio e´ SPLT = 0dB. O padra˜o do
campo sonoro obtido assemelha-se muito com o campo sonoro gerado
por um dipolo acu´stico.
2.2 FONTES SONORAS
2.2.1 Monopolo Acu´stico
De acordo com (PIERCE, 1981) pode-se definir um monopolo
acu´stico como sendo uma esfera pulsante, Figura 9, de raio a, veloci-
dade na superf´ıcie da esfera vs e frequeˆncia angular ω. No caso hi-
pote´tico em que a se torna progressivamente pequeno e vs se torna
simultaneamente grande de modo que o produto a2vs seja constante,
tem-se assim caracterizado um monopolo.
Figura 9 – Esfera pulsante.
Considerando uma fonte com estas caracter´ısticas localizada a`
uma distaˆncia x′ da origem e um observador na posic¸a˜o x da ori-
gem, conforme representado na Figura 10, segundo (TEMKIN, 1981),
a equac¸a˜o da onda para este problema pode ser escrita da seguinte
forma para o potencial de velocidade φ:
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−∂
2φ
∂t2
+ c20∇2φ = c20Q(x, t), (2.8)
Figura 10 – Localizac¸a˜o da fonte e do observador.
cuja a soluc¸a˜o e´ dada por:
φ˜(x, t) = − Q0
4pi | x− x′ |e
ik|x−x′|−iωt, (2.9)
onde k = ω/c0 e´ o numero de onda, | x − x′ | e´ a distaˆncia entre a
fonte e o observador, e Q0 e´ a amplitude de forc¸a da fonte, e repre-
senta a taxa de variac¸a˜o do volume em func¸a˜o do tempo t, o s´ımbolo
representaumagrandezacomplexa.Podeserinterpretadacomosendoaa´reasuperficialdaesferaSe,
multiplicada pela velocidade normal de vibrac¸a˜o vs da mesma, conforme
mostrado na equac¸a˜o:
Q0 = Sevs
[
m3/s
]
. (2.10)
Conhecendo-se a expressa˜o para o potencial de velocidade, e´ tri-
vial obter a pressa˜o acu´stica para o campo de pressa˜o em func¸a˜o da
posic¸a˜o x e do tempo t:
p˜(x, t) = iωρ0
Q0
4pi | x− x′ |e
ik|x−x′|−iωt. (2.11)
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A intensidade acu´stica e a poteˆncia sonora emitida pelo mono-
polo sa˜o respectivamente:
Ir =
ρ0ω
2Q20
32pi2 | x− x′ |2 c0 , (2.12)
W =
ρ0ω
2Q20
8pic0
. (2.13)
Com estas expresso˜es pode-se calcular a eficieˆncia de radiac¸a˜o
do monopolo atrave´s da seguinte expressa˜o (FAHY; WALKER, 1998):
σ =
Wrad
〈v2〉Sρ0c0
, (2.14)
onde 〈v2〉 e´ a me´dia espacial da velocidade me´dia quadra´tica da su-
perf´ıcie radiante S.
2.2.2 Dipolo Acu´stico
Segundo (TEMKIN, 1981) um dipolo acu´stico e´ caracterizado
quando duas fontes pontuais de ru´ıdo sa˜o colocadas pro´ximas uma da
outra, e fazendo-se esta distaˆncia tender a zero (kd << 1), conforme
mostrado na Figura 11.
Figura 11 – Localizac¸a˜o do dipolo e do observador.
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O potencial de velocidade para estas fontes, quando a diferenc¸a
de fase da velocidade normal de vibrac¸a˜o da superf´ıcie for 180◦, e
quando a distaˆncia d =| x1′ − x2′ | entre as fontes tender a zero, e´
dado por:
φ˜(x, t) = Q0e
−iωt
(
eik|x−x1
′|
4pi | x− x1′ | −
eik|x−x2
′|
4pi | x− x2′ |
)
, (2.15)
onde x1
′ e x2′ sa˜o os vetores de posic¸a˜o das fontes pontuais.
Fazendo-se o limite d → 0, enquanto Q0 → ∞, o potencial de dipolo
torna-se:
φ˜(r, θ, t) =
1
4pir2
Q0d cos(θ)(ikr − 1)eikr−iωt, (2.16)
onde r =| x− x′ |. A pressa˜o acu´stica e´:
p˜(r, θ, t) = iρ0ωQ0d cos(θ)(ikr − 1)e
ikr−iωt
4pir2
. (2.17)
A intensidade acu´stica e a poteˆncia sonora emitida pelo dipolo
sera˜o respectivamente:
Ir =
(Q0d)
2ρ0ω
4 cos(θ)
32pi2r2c30
(2.18)
Πd =
(Q0d)
2ρ0ω
4
24pic30
(2.19)
A eficieˆncia de radiac¸a˜o para o dipolo tambe´m pode ser calculada
pela Equac¸a˜o (2.14), e comparada com a eficieˆncia de radiac¸a˜o de um
monopolo, conforme apresentado na Sec¸a˜o 2.2.5.
2.2.3 Determinac¸a˜o do Ru´ıdo Radiado pela Teoria de Mono-
polo
Ao comparar o sistema prima´rio em estudo com o conceito de
monopolo acu´stico, e´ poss´ıvel perceber que o modelo de monopolo na˜o
descreve fisicamente o padra˜o de radiac¸a˜o do sistema padra˜o, conforme
mostrado na Figura 12 abaixo.
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Figura 12 – Comparac¸a˜o entre o mecanismo de radiac¸a˜o de um mono-
polo (a) e do sistema prima´rio em ana´lise (b).
Mesmo com esta discrepaˆncia e´ interessante calcular o padra˜o de
radiac¸a˜o e a poteˆncia sonora radiada pela teoria de monopolo a t´ıtulo de
comparac¸a˜o com os demais procedimentos de predic¸a˜o de ru´ıdo radiado.
O fluido considerado nos ca´lculos e´ o ar nas condic¸o˜es normais de
temperatura e pressa˜o, sendo os seguintes valores utilizados: densidade
ρ0 = 1, 184kg/m
3 e velocidade do som c0 = 346, 3m/s, (NIST, 2007).
A amplitude de forc¸a da fonte Q0 considerada nos ca´lculos e´
calculada a partir da Equac¸a˜o (2.10), considerando a a´rea de radiac¸a˜o
igual a duas vezes a a´rea da face do sistema prima´rio definido na figura
1, Se = 7, 697×10−3m2. E para a velocidade de vibrac¸a˜o vs, e´ associado
o valor de trabalho, definido por vT no Cap´ıtulo 1.
A frequeˆncia angular ω, e o nu´mero de onda k utilizados na
Equac¸a˜o (2.11) sa˜o definidos a partir da frequeˆncia de funcionamento
fT , conforme especificado no Cap´ıtulo 1:
ω = 2pifT (2.20)
e
k =
2pifT
c0
. (2.21)
O valor encontrado para o n´ıvel de poteˆncia sonora na frequeˆncia
de funcionamento fT e´ de 5, 9dB ja´ normalizado pela poteˆncia sonora
de refereˆncia SWLT . O n´ıvel de pressa˜o sonora ma´xima calculada pelo
modelo de monopolo acu´stico e´ de −15, 4dB, normalizado pelo n´ıvel de
pressa˜o sonora de refereˆncia SPLT .
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Figura 13 – Padra˜o de radiac¸a˜o do sistema prima´rio previsto pela teoria
de monopolo, normalizado por SPLT .
A Figura 13 mostra um gra´fico com o padra˜o de radiac¸a˜o predito
pela teoria de monopolo. O padra˜o de radiac¸a˜o, como esperado, na˜o
representa o padra˜o de radiac¸a˜o do sistema prima´rio. Pore´m o valor
obtido para a poteˆncia sonora radiada e´ apenas 5, 9dB maior que o
medido experimentalmente para o sistema prima´rio.
A rigor esta comparac¸a˜o na˜o faz sentido f´ısico, pore´m sera´ man-
tida neste trabalho apenas a t´ıtulo de informac¸a˜o.
Todos os ca´lculos foram realizados com o software comercial de
ca´lculo MathCad© versa˜o 20012.
2.2.4 Determinac¸a˜o do Ru´ıdo Radiado pela Teoria de Dipolo
Considerando o sistema prima´rio da Figura 1, o qual se deseja
atenuar o n´ıvel de ru´ıdo radiado, pode-se utilizar a Equac¸a˜o (2.17) para
representar este sistema como um dipolo acu´stico.
A` distaˆncia d, que representa a distaˆncia entre as duas fontes,
e´ atribu´ıdo o valor de 146mm, referente ao comprimento do sistema
prima´rio da Figura 1.
O fluido considerado nos ca´lculos, assim como no caso do mono-
polo, e´ o ar nas condic¸o˜es normais de temperatura e pressa˜o.
A amplitude de forc¸a da fonte Q0 considerada nos ca´lculos, tam-
be´m e´ a mesma utilizada para o ca´lculo com a teoria de monopolo,
2Direitos autorais ©2011 PTC - Parametric Technology Corporation
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calculada a partir da Equac¸a˜o (2.10), considerando a a´rea de radiac¸a˜o
igual a´ a´rea da face do sistema prima´rio definido na Figura 1, Se =
3, 848 × 10−3m2. E para a velocidade de vibrac¸a˜o vs, e´ associado o
valor de trabalho, definido por vT no Cap´ıtulo 1.
A frequeˆncia angular ω, e o nu´mero de onda k utilizados na
Equac¸a˜o (2.17) sa˜o os mesmos utilizados para o ca´lculo com a teoria
de monopolo.
Figura 14 – Padra˜o de radiac¸a˜o do sistema prima´rio segundo a teoria
de dipolo acu´stico.
A Figura 14 mostra um gra´fico de contorno, onde o eixo x re-
presenta a posic¸a˜o axial relativa ao sistema padra˜o, em metros, re-
presentado por um cilindro branco no centro do gra´fico. A direc¸a˜o
y e´ a direc¸a˜o radial ao sistema prima´rio. As cores representam a
pressa˜o acu´stica calculada pela Equac¸a˜o (2.17), em dB, referenciada
pela pressa˜o acu´stica de refereˆncia SPLT determinada pelo experi-
mento de holografia acu´stica descrito na sec¸a˜o 2.1. A pressa˜o ma´xima
obtida neste campo de pressa˜o e´ de −26, 5dB. A poteˆncia sonora total
radiada por este dipolo, calculada atrave´s da Equac¸a˜o (2.19), e norma-
lizada pela poteˆncia sonora de refereˆncia do sistema padra˜o SWLT e´
−5, 4dB.
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2.2.5 Comparac¸a˜o dos Me´todos Anal´ıticos
Neste momento se faz necessa´ria a comparac¸a˜o entre os resulta-
dos obtidos pelas teorias de monopolo e de dipolo. A primeira com-
parac¸a˜o e´ mostrada na Tabela 1 que mostra os resultados da poteˆncia
sonora radiada e a pressa˜o sonora ma´xima no campo de pressa˜o na
frequeˆncia de funcionamento.
Tabela 1 – Comparac¸a˜o dos resultados obtidos pelas teorias de mono-
polo e de dipolo.
Me´todo SWL (dB) SPL (dB)
Experimental 0 0
Monopolo +5, 9 −15, 4
Dipolo −5, 4 −26, 5
Assim como no caso do monopolo, a poteˆncia sonora apresenta
valores pro´ximos aos obtidos experimentalmente, pore´m neste caso me-
nores do que a refereˆncia. Ja´ a pressa˜o ma´xima no campo de pressa˜o e´
muito menor o que o valor de refereˆncia. Um fator que pode justificar
esta grande diferenc¸a e´ o fator kd que para o sistema prima´rio apre-
senta um valor pro´ximo de um, enquanto a teoria de dipolo preveˆ a
pressa˜o sonora, Equac¸a˜o (2.17), para valores de kd << 1.
Figura 15 – Comparac¸a˜o entre a curva de eficieˆncia de radiac¸a˜o de um
monopolo acu´stico (curva vermelha) e dipolo acu´stico (curva azul).
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O fato de a poteˆncia sonora radiada e a pressa˜o ma´xima ob-
tidas atrave´s da teoria de dipolo serem menores que as obtidas pela
teoria de monopolo pode ser melhor compreendido quando se compara
a eficieˆncia de radiac¸a˜o das duas teorias, como mostra a Figura 15.
Na frequeˆncia de funcionamento do sistema prima´rio fT a efi-
cieˆncia de radiac¸a˜o do monopolo e´ cerca de quinze vezes maior que o
dipolo. Em dB esta diferenc¸a e´ cerca de 11dB, exatamente a diferenc¸a
encontrada entre o valor da poteˆncia sonora calculada por estas duas
teorias na mesma frequeˆncia de funcionamento fT .
2.3 ME´TODOS COMPUTACIONAIS PARA SIMULAC¸A˜O DA RA-
DIAC¸A˜O DE RUI´DO
O objetivo de utilizar me´todos computacionais neste trabalho
e´ de resolver problemas com geometrias complexas, onde a soluc¸a˜o
anal´ıtica e´ de dif´ıcil obtenc¸a˜o, ou requer muitas simplificac¸o˜es, e obter
valores aproximados para as grandezas f´ısicas de interesse, tais como
velocidade de part´ıcula e pressa˜o acu´stica.
Existem diferentes me´todos matema´ticos para realizar esta apro-
ximac¸a˜o. Os me´todos utilizados neste trabalho consistem basicamente
em discretizar um domı´nio acu´stico em elementos suficientemente pe-
quenos e calcular as grandezas f´ısicas tais como velocidade de part´ıcula
e pressa˜o acu´stica em cada um destes, de forma a representar o compor-
tamento acu´stico de todo o domı´nio conhecendo-se o comportamento
individual de cada elemento.
Para realizar o ca´lculo destas grandezas e´ necessa´rio conhecer
basicamente a geometria radiante, as propriedades dos materiais que
compo˜em o domı´nio, sejam acu´sticos ou estruturais, bem como as
condi-c¸o˜es de contorno do problema. Os ca´lculos sa˜o realizados ba-
sicamente utilizando-se duas te´cnicas diferentes: me´todo dos elementos
finitos (FEM - Finite Elements Method) e o me´todo dos elementos de
contorno (BEM - Boundary Element Method).
Neste trabalho o me´todo de elementos finitos FEM e´ utilizado
ainda para o ca´lculo do acoplamento entre fluido e estrutura no caso de
uma das soluc¸o˜es propostas, o painel de membrana, onde esta iterac¸a˜o
e´ considerada forte devido a` formac¸a˜o de uma mola de ga´s atra´s da
membrana, conforme e´ discutido no Cap´ıtulo 4.
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2.3.1 Me´todo de Elementos Finitos Acu´sticos - FEM
A aplicac¸a˜o do me´todo de elementos finitos para soluc¸a˜o de pro-
blemas de acu´stica foi utilizado inicialmente na de´cada de 1970 com o
primeiros artigos publicados por (CRAGGS, 1972). O me´todo dos ele-
mentos finitos e´ baseado na interpolac¸a˜o polinomial da pressa˜o acu´stica
sobre sub-regio˜es pequenas e finitas de um domı´nio acu´stico, conforme
resumido por (ASTLEY, 2007). Estas sub-regio˜es sa˜o os elementos que
formam uma malha que representa o domı´nio acu´stico que se deseja
simular. Cada elemento deste pode ser formado por um nu´mero finito
de pontos chamados de no´s, nos quais esta˜o associadas as varia´veis de
campo. Utilizam-se softwares espec´ıficos para construir estes elementos
a partir da geometria da cavidade feita em softwares de modelamento
tridimensionais. Um cuidado muito importante que deve ser conside-
rado e´ o tamanho destes elementos. O tamanho mı´nimo do elemento
a ser utilizado deve ser tal que permita representar de forma suave
uma onda acu´stica referente a` ma´xima frequeˆncia de interesse. Ou, em
outras palavras, o tamanho do elemento deve ser tal que o modelo apre-
sente pelo menos seis elementos por comprimento de onda da ma´xima
frequeˆncia de ana´lise.
A te´cnica de elementos finitos acu´sticos permite realizar para um
domı´nio acu´stico os seguintes ca´lculos:
 frequeˆncias naturais e formas modais de cavidades fechadas;
 resposta acu´stica devido a uma excitac¸a˜o estrutural e/ou acu´sti-
cas;
 acoplamento acu´stico-estrutural forte e fraco;
 propagac¸a˜o por meios porosos e absorc¸a˜o por superf´ıcies com tra-
tamento acu´stico;
 radiac¸a˜o e espalhamento;
 transmissa˜o em dutos.
A equac¸a˜o de onda a ser resolvida pelo me´todo de elementos
finitos para um meio homogeˆneo e´ a equac¸a˜o de Helmholtz :
∇2p+ k2p = s(x, t), (2.22)
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sendo que s(x, t) representa o termo fonte. Diversos me´todos ma-
tema´ticos sa˜o utilizados comercialmente para resolver esta equac¸a˜o
(LMS, 2003). Um deles e´ o me´todo variacional, que reduz o problema
a` soluc¸a˜o do seguinte sistema discreto de equac¸o˜es:[
K + iωC− ω2M] {p} = {fst}+ {fs}, (2.23)
onde K e´ a matriz de rigidez do sistema, C e´ a matriz de amortecimento,
M e´ a matriz de massa, e fst e fs representam, respectivamente, as
forc¸as estruturais e as forc¸as acu´sticas do sistema.
2.3.1.1 Tipos de Ana´lises com FEM
Sa˜o quatro os principais tipos de ana´lise que podem ser feitas a
partir desta equac¸a˜o de acordo com o problema acu´stico a ser resolvido.
A primeira ana´lise poss´ıvel e´ a resposta em frequeˆncia, que se
resume basicamente na soluc¸a˜o da Equac¸a˜o (2.23) no domı´nio da fre-
queˆncia.
O segundo tipo de ana´lise e´ a ana´lise modal acu´stica, que e´ feita
ignorando-se os termos fontes e a absorc¸a˜o da Equac¸a˜o (2.23), a qual
se transforma em um problema de auto-valores e auto-vetores:[
K− iω2M] {p} = 0. (2.24)
Acoplamento acu´stico-estrutural e´ a terceira ana´lise poss´ıvel de
ser realizada utilizando o me´todo dos elementos finitos, onde sa˜o adicio-
nadas na Equac¸a˜o (2.23) as equac¸o˜es diferenciais referentes ao problema
estrutural do contorno. Isto permite o estudo do efeito de um campo
acu´stico sobre a estrutura e da estrutura sobre o campo acu´stico, cha-
mado de acoplamento fraco. E os dois efeitos simultaˆneos formam o
chamado acoplamento forte. A equac¸a˜o a ser resolvida neste caso sera´:
{[
K 0
−AT Kst
]
+ iω
[
C 0
−0 Cst
]
− ω2
[
M −ρA
−0T Mst
]}[
p
x
]
=
[
fs
fext
]
,
(2.25)
onde Kst, Cst e Mst sa˜o as matrizes de rigidez, amortecimento e massa
da estrutura, A e´ uma matriz que contem a integral do produto das
func¸o˜es de forma acu´stica e estrutural do contorno, e fext representa as
forc¸as e os momentos nodais aplicados na estrutura.
A quarta ana´lise poss´ıvel e´ a resposta transiente, que consiste
em resolver a equac¸a˜o resultante da transformada inversa da Equac¸a˜o
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(2.23):
[K] P + [C] P˙ + [M] P¨ = {Fst}+ {Fs}. (2.26)
Esta equac¸a˜o pode ser integrada no domı´nio do tempo utilizando-
se um me´todo matema´tico impl´ıcito como por exemplo Newmark-β.
2.3.1.2 Condic¸o˜es de Contorno
As condic¸o˜es de contorno tipicamente utilizadas no me´todo de
elementos finitos acu´sticos sa˜o paredes r´ıgidas, admitaˆncia, desloca-
mento prescrito e condic¸a˜o de radiac¸a˜o.
A parede r´ıgida e´ representada por uma velocidade nula na direc¸a˜o
normal do contorno:
∇p· nˆ = 0. (2.27)
A admitaˆncia, neste caso, representa uma condic¸a˜o contorno de
absorc¸a˜o acu´stica no contorno do domı´nio, e´ caracterizada por uma
impendaˆncia dependente da frequeˆncia, e normalmente e´ utilizada da
seguinte forma:
∇p· nˆ = −ikA(ω)p, (2.28)
onde A(ω) = ρ0c0/z(ω) e´ chamada de admitaˆncia adimensional. O des-
locamento prescrito descreve a deformac¸a˜o estrutural de uma superf´ıcie
excitando o meio acu´stico:
∇p· nˆ = −ω2ρ0xs. (2.29)
Alguns softwares comerciais (COMSOL, 2010), utilizam esta con-
dic¸a˜o de contorno impondo uma acelerac¸a˜o a` superf´ıcie de contorno do
domı´nio, assumindo um comportamento harmoˆnico:
∇p· nˆ = ρ0x¨s. (2.30)
A condic¸a˜o de contorno de radiac¸a˜o mais difundida e´ conhecida
como condic¸a˜o de radiac¸a˜o de Sommerfeld. Esta condic¸a˜o impo˜e que a
um grande raio r a partir do contorno a soluc¸a˜o da equac¸a˜o de Helm-
holtz tera´ apenas componentes de propagac¸a˜o. Matematicamente, esta
condic¸a˜o e´ escrita da seguinte forma em coordenadas esfe´ricas (PIERCE,
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1981):
lim
r→∞
[
r
(
∂p˜
∂r
− ikp˜
)]
= 0. (2.31)
Alguns softwares comerciais disponibilizam para o usua´rios ou-
tras condic¸o˜es de contorno na˜o reflexivas NRBCs (nonreflecting boun-
dary conditions), como por exemplo a de segunda ordem proposta por
Bayliss, Gunzberger e Turkel (COMSOL, 2010; ASTLEY, 2007).
Atualmente, (LU; ZHU, 2007) ,uma das condic¸o˜es mais utilizadas
pelos softwares de elementos finitos para ca´lculo de problemas de ra-
diac¸a˜o e´ o PML - perfectly matched layers. Esta te´cnica consiste em
criar um meio totalmente absorvente com o intu´ıto de simular um meio
aneco´ico. No meio onde esta condic¸a˜o de contorno e´ aplicada a equac¸a˜o
de Helmholtz para um problema unidimensional:
∂2p
∂x2
+ k2p = 0, (2.32)
a qual e´ modificada por um termo que adiciona um coeficiente de ab-
sorc¸a˜o a`s ondas que se propagam neste meio, da seguinte forma:
∂
∂x
(
1
1 + iσ
∂p
∂x
)
+ k2p = 0, (2.33)
onde σ e´ o coeficiente de absorc¸a˜o da PML. Na soluc¸a˜o desta equac¸a˜o
diferencial surge um termo dependente de σ que varia com a posic¸a˜o no
interior da PML, proporcionando assim a absorc¸a˜o das ondas acu´sticas
no interior da PML.
A Figura 16 mostra o principio de funcionamento da PML. No
domı´nio de elementos finitos, onde se deseja calcular o campo de pressa˜o
e as demais grandezas acu´sticas de interesse o coeficiente de absorc¸a˜o
σ e´ igual a zero. No domı´nio PML σ varia de forma exponencial onde
a ordem deste expoente e´ considerada a ordem da PML.
Figura 16 – Princ´ıpio de funcionamento da PML.
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2.3.2 Me´todo de Elementos de Contorno - BEM
O me´todo de elementos de contorno (BEM - Boundary Elements
Method) e´ um me´todo discretizado para aproximac¸a˜o da soluc¸a˜o real.
Segundo (SYBERT; WU, 1998), o me´todo BEM calcula as quantidades
acu´sticas de um problema somente nas regio˜es de contornos do mesmo.
Assim, e´ preciso somente uma malha de superf´ıcie ou contorno represen-
tando o contorno do domı´nio acu´stico para resolver o problema acu´stico.
Esta te´cnica e´ amplamente utilizada na indu´stria para a previsa˜o da
perda de transmissa˜o em filtros acu´sticos com geometrias complexas e
a poteˆncia sonora radiada por estruturas vibrantes como motores de
automo´veis e carcac¸as de compressores. As principais grandezas de
entrada do me´todo podem ser: a malha de superf´ıcie, um campo de
velocidades normal, velocidade do som no meio, a densidade do fluido,
e a frequeˆncia. As principais sa´ıdas sa˜o o campo de pressa˜o na regia˜o
de contorno ou em pontos pre´ definidos, a intensidade acu´stica e a
poteˆncia sonora. A equac¸a˜o a ser resolvida no BEM e´ a equac¸a˜o de
Helmholtz, Equac¸a˜o (2.22), sem o termo fonte:
∇2p+ k2p = 0. (2.34)
Para problemas exteriores (HERRIN; WU; SYBERT, 2007), tipi-
camente problemas de radiac¸a˜o, aplicando a condic¸a˜o de radiac¸a˜o de
Sommerfeld e a segunda identidade das func¸o˜es de Green na equac¸a˜o
de Helmholtz (2.34), obte´m-se a seguinte equac¸a˜o integral:
C(P )p(P ) =
∫
S
(
∂p
∂n
G(r)− p∂G(r)
∂n
)
dS. (2.35)
Figura 17 – Esquema mostrando as varia´veis do me´todo BEM direto.
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Conforme resumido na Figura 17 , P e´ o ponto de campo, onde
ha´ o interesse de calcular as grandezas acu´sticas, e C(P ) e´ o coeficiente
de conduc¸a˜o e depende da posic¸a˜o do ponto P em relac¸a˜o ao contorno
S, conforme pode ser observado na Tabela 2. C0(P ) e´ o valor do
coeficiente para problemas com domı´nio interno ao contorno e G(r) e´
a func¸a˜o de Green, dada por:
G(r) =
e−ikr
4pir
(2.36)
Tabela 2 – Coeficiente de conduc¸a˜o BEM em diferentes posic¸o˜es.
Posic¸a˜o de P C(P ) C0(P )
No domı´nio acu´stico V 1 1
Fora do domı´nio acu´stico V 0 0
Contornos suaves 12
1
2
Cantos e arestas 1− ∫
S
∂
∂n
(
1
4pir
)
dS − ∫
S
∂
∂n
(
1
4pir
)
dS
Quando o problema a ser resolvido considera os domı´nios interno
e externo do contorno a Equac¸a˜o (2.35) pode ser somada, resultando
em uma formulac¸a˜o integral de contorno indireta:
p(P ) =
∫
S
(
G(r)δdp− ∂G(r)
∂n
δp
)
dS, (2.37)
onde δdp e´ a condic¸a˜o de contorno de salto de velocidade e esta´ rela-
cionado a` continuidade da velocidade nos dois lados do contorno, δp e´
a condic¸a˜o de contorno de salto de pressa˜o e esta´ ligada a` continuidade
ou diferenc¸a da pressa˜o nos dois lados do contorno, por exemplo, em
um orif´ıcio interligando o domı´nio interno e externo, δp deve ser igual
a zero para que a pressa˜o seja a mesma nos dois domı´nios.
As condic¸o˜es de contorno utilizadas para a soluc¸a˜o de problemas
utilizando o me´todo dos elementos de contorno esta˜o resumidas na
Tabela 3.
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Tabela 3 – Condic¸o˜es de contorno me´todo BEM.
Condic¸a˜o de Quantidade Relac¸a˜o
Contorno F´ısica Matema´tica
Dirichlet Pressa˜o (ps) p = ps
Neuwmann Velocidade (vs)
∂p
∂n = −iωρvs
Robin Impedaˆncia (Za)
∂p
∂n = −iωρ 1Za p
Salto de velocidade δdp ∂p1∂n − ∂p2∂n
Salto de Pressa˜o δp p1 − p2
Neste trabalho a te´cnica do me´todo de elementos de contorno
(BEM) e´ utilizada para a determinac¸a˜o da poteˆncia radiada pelo sis-
tema prima´rio. E´ utilizada ainda para a determinac¸a˜o do padra˜o de
radiac¸a˜o deste sistema. Ale´m disso, e´ uma ferramenta valiosa no mo-
mento de validac¸a˜o das soluc¸o˜es propostas para atenuac¸a˜o do ru´ıdo
radiado pelo sistema prima´rio.
2.3.3 Determinac¸a˜o do Ru´ıdo Radiado pelo BEM
O mesmo sistema prima´rio e´ modelado e simulado no software
comercial VAOne© versa˜o 20103, conforme mostrado na Figura 18.
O sistema e´ considerado como uma casca cil´ındrica com ele-
mentos de casca estruturais, conforme mostrado na Figura 18. As di-
menso˜es sa˜o as definidas no cap´ıtulo 1: raio de 35mm e comprimento
de 146mm. A espessura de parede e´ de 5mm e a densidade do material
deve ser ajustada para que a massa seja a mesma massa mT do sistema
prima´rio. As demais propriedades tais como mo´dulo de elasticidade e
coeficiente de Poisson devem ser considerados os valores do ac¸o estru-
tural, E = 210GPa e ν = 0, 29 respectivamente. O software VAOne©
utiliza o me´todo de superposic¸a˜o modal para o ca´lculo das respostas,
para evitar diferenc¸as em altas frequeˆncias foi considerado no trabalho
apenas os modos de corpo r´ıgido. Na figura 18 e´ poss´ıvel, tambe´m,
verificar o ponto de aplicac¸a˜o de forc¸a, na direc¸a˜o axial do sistema, e
o ponto de medic¸a˜o de vibrac¸a˜o do modelo. A amplitude desta forc¸a
e´ ajustada para obter o mesmo n´ıvel de vibrac¸a˜o de refereˆncia vT , na
3Direitos autorais ©2011 ESI Group.
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frequeˆncia de funcionamento fT definida no Cap´ıtulo 1.
Figura 18 – Modelo FEM estrutural com carregamento e ponto para
medic¸a˜o de vibrac¸a˜o.
Ainda no software VAOne© deve-se criar uma malha tipo BEM
acoplada a` malha estrutural do sistema prima´rio para o ca´lculo da
poteˆncia sonora radiada pelo sistema, conforme descrito na Sec¸a˜o 2.3.2.
Para a visualizac¸a˜o do padra˜o de radiac¸a˜o deve-se criar tambe´m um
plano para a medic¸a˜o do campo sonoro em torno do sistema prima´rio
para comparar com as demais te´cnicas utilizadas neste trabalho. Es-
tas duas malhas podem ser vistas na Figura 19. O tamanho destes
elementos devem satisfazer a` relac¸a˜o de pelo menos seis elementos por
comprimento de onda.
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Figura 19 – Modelo BEM de radiac¸a˜o do sistema prima´rio, e plano para
medic¸a˜o do campo de pressa˜o.
Figura 20 – Padra˜o de radiac¸a˜o do sistema prima´rio segundo a teoria
de elementos de contorno - BEM.
A poteˆncia sonora para o sistema prima´rio obtida pelo me´todo
de elementos de contorno utilizando-se o software VAOne©, ja´ nor-
malizado pela poteˆncia sonora de refereˆncia SWLT e´ de −0, 9dB. E
o campo de pressa˜o tambe´m normalizado pela pressa˜o sonora de re-
fereˆncia SPLT e´ mostrado na Figura 20. A pressa˜o ma´xima encontrada
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neste campo e´ de +3, 5dB.
2.3.4 Determinac¸a˜o do Ru´ıdo Radiado pelo FEM
O sistema prima´rio da Figura 1 e´ modelado de forma a ser ana-
lisado com o aux´ılio do me´todo de elementos finitos acu´sticos. Neste
trabalho utilizou-se o software comercial Comsol© versa˜o 4.0 4 para
realizar as ana´lises com elementos finitos acu´sticos. Para isso e´ ne-
cessa´rio gerar uma malha que representa o fluido adjacente a` estrutura
que se deseja estudar a radiac¸a˜o.
Figura 21 – Malha de elementos acu´sticos utilizadas para soluc¸a˜o do
problema pelo me´todo FEM.
Utilizou-se neste caso uma esfera com raio de 0, 5m entorno do
sistema prima´rio, conforme mostrado na Figura 21. O raio utilizado
foi definido de forma a reduzir poss´ıveis efeitos de reflexa˜o na interface
de radiac¸a˜o do sistema, e para permitir visualizar o campo acu´stico
no seu interior. Nesta figura esta˜o mostrados apenas os elementos de
casca da malha, para facilitar a visualizac¸a˜o. Utilizou-se o crite´rio de 6
elementos por comprimento de onda acu´stico como tamanho ma´ximo
de elemento. Apenas na regia˜o de contorno que representa o sistema
prima´rio o tamanho do elemento foi reduzido consideravelmente, para
4Direitos autorais ©2011 Comsol
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garantir uma fidelidade na representatividade da geometria atrave´s dos
elementos finitos considerados.
Dois tipos de condic¸o˜es de contorno foram analisadas para avaliar
o ru´ıdo radiado. A primeira condic¸a˜o avaliada e´ um tipo de condic¸a˜o
de contorno na˜o reflexiva (NRBC ) e a segunda e´ do tipo de absorc¸a˜o,
ou PML, conforme descrita na Sec¸a˜o 2.3.1. A espessura da camada
PML foi arbitrada em 75mm.
Neste caso na˜o foi necessa´rio o uso de um sistema estrutural,
pois o software permite utilizar velocidade prescrita como condic¸a˜o de
contorno de entrada. O valor utilizado para a velocidade e´ o valor de
vibrac¸a˜o de refereˆncia vT , na frequeˆncia de funcionamento fT .
Figura 22 – Padra˜o de radiac¸a˜o calculado pelo me´todo de elementos
finitos acu´sticos com PML.
A poteˆncia sonora obtida por este me´todo, utilizando as condic¸o˜es
de contorno de na˜o reflexa˜o e PML, sa˜o ideˆnticas, e iguais a −1, 2dB,
ja´ normalizadas pela poteˆncia sonora de refereˆncia SWLT . A pressa˜o
ma´xima calculada pelo software para qualquer uma das condic¸o˜es e´ de
+4, 6dB. Este campo de pressa˜o e´ mostrado na Figura 22.
Uma das vantagens em se utilizar o me´todo de elementos fini-
tos acu´sticos e´ a possibilidade de obter gra´ficos de isossuperf´ıcies de
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Figura 23 – Padra˜o de radiac¸a˜o calculado pelo me´todo de elementos
finitos acu´sticos com PML, mostrado com isosuperf´ıcies de pressa˜o.
pressa˜o, por exemplo, conforme mostrado na Figura 23. Esta figura
mostra algumas curvas de isossuperf´ıcie de pressa˜o, proporcionando
uma visa˜o do padra˜o de radiac¸a˜o tridimensional gerado pelo sistema
prima´rio. Este padra˜o lembra um alteres, assim como previsto pela
teoria de dipolo.
2.4 COMPARAC¸A˜O DOS RESULTADOS
A Tabela 4 mostra uma comparac¸a˜o entre o valor obtido para a
poteˆncia sonora radiada pelo sistema prima´rio experimentalmente, pe-
las teoria de dipolo e monopolo, e pelos me´todos computacionais BEM
e FEM. Como o valor obtido experimentalmente e´ o valor usado como
valor de refereˆncia SWLT a tabela associa o valor de 0dB para esta
medic¸a˜o. O mesmo acontece para a pressa˜o acu´stica, sendo que o valor
considerado foi o ma´ximo de pressa˜o encontrado no campo acu´stico.
Tabela 4 – Resultados de poteˆncia sonora e pressa˜o sonora obtido pelas
diferentes te´cnicas, na frequeˆncia de funcionamento fT .
Te´cnica SWL(dB) SPL(dB)
Experimental 0 0
Monopolo Acu´stico 5, 9 −15, 4
Dipolo Acu´stico −5, 4 −26, 5
BEM −0, 9 +3, 5
FEM −1, 2 +4, 6
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A poteˆncia sonora obtida pela te´cnica BEM apresenta o valor
mais pro´ximo do valor obtido experimentalmente, com uma diferenc¸a
de apenas 0, 9dB. A te´cnica do FEM apresenta uma diferenc¸a de apenas
1, 2dB. Ja´ as demais te´cnicas utilizadas apresentam valores com maior
diferenc¸a. Por exemplo, o monopolo acu´stico apresenta um valor de
5, 9dB maior que o valor experimental e o dipolo acu´stico −5, 4dB.
Com relac¸a˜o ao padra˜o de radiac¸a˜o, os resultados obtidos pe-
las te´cnicas BEM e FEM, apresentam padro˜es muito semelhantes ao
experimental. As treˆs mostram resultados muito similares, conforme
observado nas Figuras 20, 22 e 8. Ale´m do padra˜o de pressa˜o ser muito
semelhante, os valores ma´ximos apresentam uma diferenc¸a pequena em
relac¸a˜o ao valor experimental.
Figura 24 – Curva de variac¸a˜o da poteˆncia sonora radiada pelo sistema
prima´rio em func¸a˜o da frequeˆncia para as te´cnicas avaliadas.
Ja´ a teoria de dipolo apresenta um valor de pressa˜o ma´xima bem
diferente do experimental, cerca de 26, 5dB menor que o valor medido.
O padra˜o de radiac¸a˜o tambe´m e´ diferente com presso˜es mais baixas
e lo´bulos de radiac¸a˜o com diaˆmetros maiores, ou seja o gradiente da
pressa˜o e´ menor. Enquanto que nos demais casos, holografia, FEM e
BEM, o gradiente de presso˜es e´ maior fazendo com que as presso˜es mais
altas sejam localizadas mais pro´ximas do compressor, criando lo´bulos
de pressa˜o menores. Esta diferenc¸a pode ser devida a` teoria de dipolo
ser va´lida para valores de kd << 1, que na˜o e´ este caso. Para o sistema
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prima´rio considerado este valor e´ kd = 0, 906.
Para facilitar a comparac¸a˜o destes resultados e´ poss´ıvel plotar
uma curva da poteˆncia radiada em func¸a˜o da frequeˆncia, conforme mos-
trado na Figura 24. Olhando para estes gra´ficos e´ poss´ıvel notar que as
curvas que realmente chegam mais pro´ximo ao valor experimental sa˜o
as obtidas pelos me´todos BEM e FEM. A curva do monopolo, como
e´ de se esperar, apresenta a maior poteˆncia radiada. Ja´ o o dipolo
apresenta a curva mais baixa.
E´ poss´ıvel, ainda, plotar a eficieˆncia de radiac¸a˜o para os resulta-
dos obtidos pela teoria de monopolo, dipolo, pelo me´todo BEM e FEM,
Figura 25. Esta grandeza e´ muito u´til para comparar resultados ob-
tidos para soluc¸o˜es propostas. Todas estas informac¸o˜es sa˜o utilizadas
como refereˆncia para as propostas de soluc¸o˜es para reduc¸a˜o do ru´ıdo
radiado pelo sistema prima´rio.
Figura 25 – Curvas de eficieˆncia de radiac¸a˜o do sistema prima´rio atrave´s
das teorias de monopolo, dipolo, pelo me´todo BEM e FEM.
Ao reescrever a equac¸a˜o de eficieˆncia de radiac¸a˜o (Equac¸a˜o (2.14)),
da seguinte forma:
Wrad = σ〈v2〉Sρ0c0. (2.38)
Percebe-se que existem duas forma poss´ıveis de atenuar a poteˆncia ra-
diada Wrad. A primeira e´ atuar diretamente no termo proporcional a`
energia vibracional, 〈v2〉, ou seja reduzir o n´ıvel de vibrac¸a˜o do sistema
prima´rio. Uma boa alternativa para esta proposta e´ a utilizac¸a˜o do
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absorvedor dinaˆmico de vibrac¸a˜o (ADV).
A segunda proposta consiste em alterar a curva de eficieˆncia de
radiac¸a˜o σ do sistema prima´rio, ou seja, adicionar absorc¸a˜o acu´stica
nas faces radiantes do sistema prima´rio. Neste caso duas soluc¸o˜es sa˜o
analisadas: o painel de membrana e o resonador de Helmholtz.
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3 ABSORVEDOR DINAˆMICO DE VIBRAC¸O˜ES
Com o intuito de reduzir o n´ıvel de vibrac¸a˜o do sistema prima´-
rio, propo˜e-se o acoplamento de um sistema massa-mola secunda´rio,
que deve ser sintonizado na frequeˆncia de funcionamento do sistema
prima´rio para atuar como um absorvedor dinaˆmico de vibrac¸a˜o.
3.1 ABSORVEDOR DINAˆMICO DE VIBRAC¸A˜O
Um absorvedor dinaˆmico de vibrac¸a˜o ou ADV, consiste em um
sistema massa-mola com baixo amortecimento acoplado a uma estru-
tura vibrante ou sistema prima´rio. Este ADV, ao ser sintonizado na
frequeˆncia de vibrac¸a˜o do sistema prima´rio, entra em ressonaˆncia, ab-
sorvendo assim a energia vibracional do sistema prima´rio e aumentando
a sua amplitude de vibrac¸a˜o, (SILVA, 2005).
(a) (b)
Figura 26 – Dois tipos de aplicac¸a˜o de ADVs: (a) reduc¸a˜o da resposta
forc¸ada do sistema prima´rio (ou da forc¸a transmitida para o suporte);
(b) reduc¸a˜o da resposta do sistema prima´rio devido ao movimento do
suporte.
Absorvedores dinaˆmicos de vibrac¸a˜o sa˜o normalmente utilizados
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para atenuar vibrac¸o˜es de duas formas principais, conforme mostrado
na Figura 26. Na primeira forma o ADV e´ usado para reduzir a am-
plitude de vibrac¸a˜o, yp, do sistema prima´rio, aqui representado por
um sistema de um grau de liberdade com massa mp e suspensa˜o com
rigidez kp, devido a` uma forc¸a de excitac¸a˜o fext(t) aplicada sobre o
pro´prio sistema prima´rio, demonstrado na Figura 26(a). Neste caso, o
absorvedor dinaˆmico de vibrac¸a˜o tambe´m esta representado como um
sistema de um grau de liberdade formado por uma massa ma e uma
mola com rigidez ka. A forc¸a transmitida para o suporte pelo sistema
e´ dada por:
fs = kpyp. (3.1)
A segunda utilizac¸a˜o do ADV e´ aquela na qual a vibrac¸a˜o yp do
sistema prima´rio e´ resultande do movimento de vibrac¸a˜o do suporte
u(t) transmitida para o mesmo atrave´s da suspensa˜o kp, Figura 26(b).
Neste trabalho, devido a`s caracter´ısticas do problema a ser resolvido,
sera´ abordado apenas a primeira forma de utilizac¸a˜o do ADV.
A equac¸a˜o diferencial que rege o movimento do sistema formado
pelo sistema prima´rio e o ADV e´:
[M ] {y¨}+ [C] {y˙}+ [K] {y} = {fext} , (3.2)
onde [M ] e´ a matriz de massas do sistema e, neste caso, dada por:
[M ] =
[
mp 0
0 ma
]
, (3.3)
[K] e´ a matriz de rigidez do sistema:
[K] =
[
kp + ka −ka
−ka ka
]
, (3.4)
[C] e´ a matriz de amortecimento do sistema:
[C] =
[
cp + ca −ca
−ca ca
]
, (3.5)
{y} e´ o vetor de deslocamentos:
{y} =
[
yp
ya
]
, (3.6)
e, {fext} e´ o vetor de forc¸as:
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{fext} =
[
fext(t)
0
]
. (3.7)
Aplicando a transformada de Fourier a` Equac¸a˜o (3.2), obte´m-se
a seguinte relac¸a˜o:{
[K]− ω2 [M ] + iω [C]} {Y } = {F} , (3.8)
onde {Y } e {F} sa˜o os vetores de deslocamento e forc¸as representados
no domı´nio da frequeˆncia e dependente de ω. Quando as forc¸as externas
aplicadas ao sistema sa˜o nulas a Equac¸a˜o (3.8) se torna uma equac¸a˜o
homogeˆnea e pode ser resolvida como um problema de auto-valores e
auto-vetores: {
[K]− ω2 [M ] + iω [C]} {Y } = 0. (3.9)
Neste caso os auto-valores, do problema na˜o amortecido, sera˜o a
raiz quadrada das frequeˆncias naturais de vibrac¸a˜o do sistema e os auto-
vetores representara˜o as suas respectivas formas modais de vibrac¸a˜o.
Pode-se escrever todo o termo que multiplica o vetor de deslocamentos
{Y } na Equac¸a˜o (3.8) da seguinte forma:
[G] = [K]− ω2 [M ] + iω [C] . (3.10)
Assim, e´ poss´ıvel obter os deslocamentos {Y } da seguinte forma:
{Y } = [G]−1 {F} . (3.11)
Individualmente, a frequeˆncia natural de vibrac¸a˜o do sistema
prima´rio, ωp, e dada pela seguinte relac¸a˜o:
ωp =
√
kp
mp
, (3.12)
onde e´ levado em considerac¸a˜o apenas a massa do sistema prima´rio mp
e a rigidez da suspensa˜o do sistema prima´rio kp.
A Figura 27 mostra duas curvas de resposta em frequeˆncia. A
primeira, azul tracejada, representa a resposta do sistema prima´rio sem
a utilizac¸a˜o de um dispositivo absorvedor dinaˆmico de vibrac¸o˜es. A se-
gunda curva representa o mesmo sistema prima´rio, pore´m agora com
um sistema massa-mola secunda´rio acoplado ao mesmo funcionando
como um ADV. Nota-se que na curva vermelha na regia˜o pro´xima a`
frequeˆncia de funcionamento a resposta do sistema prima´rio foi ate-
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Figura 27 – Resposta em frequeˆncia de um sistema sem (linha trace-
jada), e com (linha cheia) ADV.
nuada pelo ADV, esta atenuac¸a˜o alcanc¸a mais de 40 dB. Pore´m dois
novos picos de ressonaˆncia foram criados, sendo um menor e outro
maior que a frequeˆncia de ressonaˆncia do sistema prima´rio individual-
mente. Isto se deve ao novo sistema, com o ADV, possuir dois graus de
liberdade. Neste caso o primeiro modo pro´ximo de 0, 85ωp representa
o deslocamento das duas massas, do sistema prima´rio e do ADV, em
fase. E o segundo pico, pro´ximo de 1, 15ωp e´ o deslocamento das duas
massas em anti-fase.
ωa =
√
ka
ma
(3.13)
3.2 SISTEMA PRIMA´RIO
O sistema prima´rio, conforme mostrado na Figura 1, e´ formado
por um cilindro com diaˆmetro de 70mm e com comprimento de 146mm.
Este cilindro, quando em funcionamento, e´ montado em suspenso˜es de
material elastome´rico com baixa rigidez e alto amortecimento, conforme
mostrado na Figura 28.
A direc¸a˜o de vibrac¸a˜o do sistema prima´rio e´ a direc¸a˜o axial ao
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Figura 28 – Sistema prima´rio montado sobre suspensa˜o macia.
cilindro que o forma. Esta direc¸a˜o e´ chamada de direc¸a˜o y, apenas por
facilidade. As forc¸as geradas pelo sistema prima´rio nas direc¸o˜es radiais
do cilindro podem ser desconsideradas. Assim o sistema prima´rio se
resume a um sistema massa mola.
A Tabela 5 mostra os dados necessa´rios para ca´lculo da frequeˆncia
natural e da resposta em frequeˆncia do sistema prima´rio proposto na
Figura 28. A rigidez kp e a frequeˆncia natural fp do sistema prima´rio
foram normalizados em relac¸a˜o a um valor arbitra´rio. O valor do
amortecimento da suspensa˜o foi obtido utilizando valores t´ıpicos para
a raza˜o de amortecimento ζ, de acordo com (NASHIF; JONES; HENDER-
SON, 1985), atrave´s da relac¸a˜o:
ζ =
C
2
√
km
, (3.14)
onde ζ e´ a de raza˜o de amortecimento cr´ıtico, C e´ o amortecimento
viscoso e a relac¸a˜o 2
√
km e´ conhecido como amortecimento cr´ıtico Cc.
Tabela 5 – Dados construtivos do sistema prima´rio, com a rigidez e a
frequeˆncia do sistema prima´rio normalizadas.
Grandeza Varia´vel Valor Unidade
Massa mp 1 kg
Rigidez Axial kp 1, 3× 10−4 -
Amortecimento cp 6 N.s/m
Frequeˆncia natural fp 4, 1× 10−3 -
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Figura 29 – Mobilidade do sistema prima´rio montado sobre suspensa˜o
macia sem ADV.
A rigidez da suspensa˜o foi determinada experimentalmente. Com
base nestes dados e´ poss´ıvel utilizar as relac¸o˜es das Equac¸o˜es (3.10) e
(3.11), para obter a resposta em frequeˆncia para o sistema prima´rio,
neste caso a mobilidade (Y˙ ⁄F), conforme mostrado na Figura 29.
3.3 SISTEMA PRIMA´RIO COM UM ADV
3.3.1 Sintonia
Ao sistema prima´rio pode-se adicionar um segundo sistema massa
mola, Figura 30. A mola deste segundo sistema, diferente da suspensa˜o,
possui uma rigidez alta ka, pois e´ fabricada em ac¸o mola de alto car-
bono, e com valor de amortecimento baixo, ζa = 0, 005. A geometria
da mola e´ tal que tem rigidez apropriada na direc¸a˜o axial de vibrac¸a˜o
do sistema prima´rio e rigidez extremamente alta nas direc¸o˜es radiais.
O valor da massa do ADV, ma = 0, 336kg, e´ grande o suficiente
para proporcionar a atenuac¸a˜o desejada, pois a regia˜o de frequeˆncia
em que o ADV deve funcionar e´ uma regia˜o de vibrac¸a˜o forc¸ada e na˜o
de vibrac¸a˜o devido a` ressonaˆncia, conforme pode ser visto na Figura
29. Este valor de massa e´ cerca de 1⁄3 da massa do sistema prima´rio,
valor extremamente alto quando comparado com ADVs projetados para
trabalhar na ressonaˆncia, cerca de 1%.
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Figura 30 – Sistema prima´rio montado sobre suspensa˜o macia com um
sistema secunda´rio (ADV) acoplado.
O sistema secunda´rio e´ sintonizado na frequeˆncia de funciona-
mento fT alterando-se a rididez ka ate´ que o valor obtido para a
frequeˆncia natural do sistema desacoplado seja igual a fT . Apo´s este
processo e´ poss´ıvel montar as matrizes de massa, rigidez e amorte-
cimento para a soluc¸a˜o do problema de auto-valores e auto-vetores
atrave´s da Equac¸a˜o (3.9):
[M ] =
[
1, 336 0
0 0, 336
]
, (3.15)
[K] =
[
ka + 100 −ka
−ka ka
]
, (3.16)
[C] =
[
13 −7
−7 7
]
. (3.17)
Os auto-valores encontrados para este sistema acoplado sa˜o 4×
10−3 e 1, 16, ja´ normalizados pela frequeˆncia de funcionamento do sis-
tema prima´rio fT .
A primeira frequeˆncia natural e´ referente ao modo com os deslo-
camentos do sistema prima´rio e da massa do ADV em fase, pore´m
o ADV tem um deslocamento de 75% do deslocamento do sistema
prima´rio. Pode-se comparar este valor com a frequeˆncia obtida para o
sistema prima´rio isolado que e´ de 4, 7 × 10−3. Esta reduc¸a˜o no valor
da frequeˆncia deve-se ao efeito do aumento de massa devido ao ADV.
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(a)
(b)
Figura 31 – Mobilidade do sistema prima´rio com um ADV acoplado
(linha vermelha), comparada com a mobilidade do sistema prima´rio sem
ADV (linha preta). (a) com escala logar´ıtmica no eixo da frequeˆncia e
(b) com escala linear.
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A segunda frequeˆncia obtida e´ devido ao sistema passar a ter dois
graus de liberdade, formando um modo de vibrac¸a˜o, onde a massa do
ADV tem um deslocamento contra´rio ao da massa do sistema prima´rio,
com um deslocamento 2, 22 vezes maior que o deslocamento da massa
do sistema prima´rio. A Tabela 6 mostra um resumo destes resultados.
Tabela 6 – Modos de vibrac¸a˜o do sistema prima´rio com um ADV aco-
plado. (Valores normalizados.)
Modo Frequeˆncia yp ya
Primeiro 4× 10−3 1 0, 746
Segundo 1, 16 1 −2, 22
Assim como ocorre com um ADV sintonizado na frequeˆncia de
ressonaˆncia do sistema prima´rio, ocorre neste caso a divisa˜o dos picos,
sendo um abaixo e outro acima da frequeˆncia de sintonia. Este efeito
pode ser visto na Figura 31, que mostra um gra´fico da mobilidade do
sistema prima´rio obtido atrave´s da aplicac¸a˜o de uma forc¸a unita´ria fext
na massa do sistema prima´rio.
Figura 32 – Curva de atenuac¸a˜o da mobilidade do sistema com ADV
em func¸a˜o da raza˜o das massas do ADV e do sistema prima´rio na
frequeˆncia de trabalho do sistema prima´rio fT .
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E´ poss´ıvel ainda montar um gra´fico da atenuac¸a˜o obtida na mo-
bilidade na frequeˆncia de trabalho fT em func¸a˜o da massa do sistema
secunda´rio (ADV). Este gra´fico e´ obtido da diferenc¸a entre a mobilidade
do sistema prima´rio com ADV e a mobilidade do sistema prima´rio sem
ADV na frequeˆncia fT , para diferentes valores de massa ma. Para cada
valor de massa o valor da rigidez do ADV ka e´ corrigido para sintonizar
o ADV na frequeˆncia fT . Esta curva e´ mostrada na Figura 32, onde
observa-se que para atingir uma atenuac¸a˜o maior do que 15dB a massa
necessa´ria e´ de aproximadamente 1⁄3 da massa do sistema prima´rio.
3.3.2 Simulac¸a˜o Nume´rica com ADV
Para verificar a eficieˆncia de atenuac¸a˜o do ADV no ru´ıdo radiado
pelo sistema prima´rio e´ necessa´rio realizar uma simulac¸a˜o deste ru´ıdo
utilizando a te´cnica de elementos de contorno BEM, conforme descrito
na Sec¸a˜o 2.3.2. O sistema prima´rio com um ADV da Figura 30, e´ mode-
lado e simulado no software VAOne© da mesma forma como descrito na
Sec¸a˜o 2.3. A Figura 33 mostra o modelo BEM utilizado para realizac¸a˜o
da simulac¸a˜o, as condic¸o˜es de carregamento foram as mesmas utiliza-
das na Sec¸a˜o 2.3. Foi desconsiderada na simulac¸a˜o a suspensa˜o macia
de borracha, devido ao custo computacional adicionado pela mesma ao
sistema e a` baixa influeˆncia do modos de vibrac¸a˜o pro´ximos de 1Hz.
Figura 33 – Malha BEM para o sistema prima´rio com um ADV.
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O primeiro resultado a ser analisado e´ a poteˆncia sonora radiada
na frequeˆncia de funcionamento. O valor calculado pelo software e´
de −3, 6dB ja´ normalizado pela refereˆncia SWLT , cerca de 2, 5dB a
menos que o valor simulado para a refereˆncia, ou seja, apenas 2, 5dB
de atenuac¸a˜o.
(a)
(b)
Figura 34 – (a) Comparac¸a˜o entre a mobilidade anal´ıtica (linha ver-
melha) e nume´rica (linha preta) para o sistema com um ADV. (b)
Eficieˆncia de radiac¸a˜o do sistema com 1 ADV (linha vermelha) e sem
ADV (linha preta).
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Este resultado na˜o condiz com o valor calculado para a atenuac¸a˜o
de vibrac¸a˜o de −15, 4dB para este sistema de ADV. Para entender este
efeito e´ necessa´rio observar outros valores obtidos na simulac¸a˜o. Neste
caso o primeiro que se deve observar e´ o gra´fico de mobilidade anal´ıtico
e teo´rico, Figura 34(a). Neste gra´fico facilmente percebe-se o motivo
da ineficieˆncia de atenuac¸a˜o de ru´ıdo obtida pelo ADV. Claramente o
sistema nume´rico na˜o esta´ sintonizado na mesma frequeˆncia do sistema
anal´ıtico. Esta diferenc¸a e´ de 31%. Este efeito tambe´m e´ nitidamente
notado na curva de eficieˆncia de radiac¸a˜o do sistema, Figura 34(b).
(VER; BERANEK, 2006) cita o efeito de balanc¸o ou de rotac¸a˜o
como um fator que deve ser considerado quando a massa ma do sistema
secunda´rio ou ADV e´ fixada no sistema prima´rio com dois elementos
ela´sticos. Neste o movimento de translac¸a˜o e rotac¸a˜o do corpo se aco-
plam formando um sistema dinaˆmico diferente com frequeˆncia natural
dada pela seguinte expressa˜o:
fn =
1
2pi
√
kb2
4J
, (3.18)
onde b e´ o comprimento da massa do ADV, ou mais especificamente e´
o dobro do brac¸o de alavanca de cada elemento ela´stico considerando
que o sistema e´ sime´trico, e J e´ o momento de ine´rcia de rotac¸a˜o da
massa do ADV. Para os valores definidos na Sec¸a˜o 3.3.1 e a geometria
do ADV da simulac¸a˜o nume´rica obte´m-se o valor de fn = 1, 33 para
a frequeˆncia natural acoplada ja´ normalizada por fT , o que explica a
diferenc¸a encontrada na simulac¸a˜o e na teoria.
Figura 35 – Resposta forc¸ada do sistema prima´rio com um ADV.
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Este fato fica claramente evidenciado quando se observa a Figura
35, que mostra a resposta forc¸ada do sistema na frequeˆncia de trabalho
do sistema prima´rio fT . E´ poss´ıvel ver nesta figura o deslocamento do
sistema bem como o campo de pressa˜o nas proximidades do mesmo.
O efeito desejado na˜o foi alcanc¸ado devido ao padra˜o de radiac¸a˜o do
sistema ainda ser o padra˜o de um dipolo.
Para evitar este problema, e outros poss´ıveis, a sintonia do ADV
deve ser feita diretamente no sistema acoplado, buscando a regia˜o de
menos amplitude na curva de mobilidade do sistema modelado nume-
ricamente.
Figura 36 – Comparac¸a˜o entre a mobilidade anal´ıtica (linha vermelha)
e nume´rica (linha preta) para o sistema com um ADV.
A Figura 36 mostra a curva de mobilidade do sistema com ADV,
ja´ com a correc¸a˜o na sintonia. A eficieˆncia de radiac¸a˜o do sistema
tambe´m apresenta uma reduc¸a˜o considera´vel, cerca de 16dB, e e´ mos-
trada na Figura 37(a).
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(a)
(b)
Figura 37 – (a) Comparac¸a˜o entre a eficieˆncia de radiac¸a˜o do sistema
com (linha vermelha) e sem ADV (linha preta). (b) Resposta forc¸ada
do sistema prima´rio com um ADV com sintonia corrigida.
O valor da radiac¸a˜o sonora desta configurac¸a˜o e´ −10, 5dB valor
consideravelmente melhor, pore´m ainda abaixo dos 15, 4dB previstos
analiticamente. A resposta forc¸ada do sistema, Figura 37(b), mos-
tra que o sistema ainda apresenta uma rotac¸a˜o elevada, pore´m esta
rotac¸a˜o agora esta no centro de massa do sistema prima´rio. O padra˜o
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de radiac¸a˜o mudou para um padra˜o similar ao de um quadrupolo, jus-
tificando a atenuac¸a˜o de apenas 10, 5dB obtida na poteˆncia sonora. A
rotac¸a˜o agora pode ser explicada pela assimetria criada no sistema pelo
ADV da maneira como foi montado.
3.4 SISTEMA PRIMA´RIO COM DOIS ADVS
3.4.1 Sintonia
Para solucionar o problema da assimetria devido ao sistema se-
cunda´rio utilizado para a atenuac¸a˜o do sistema prima´rio, utiliza-se um
ADV duplo, ou seja, dois conjuntos de molas e massa posicionados
simetricamente no sistema prima´rio, conforme mostrado na Figura 38.
Figura 38 – Sistema prima´rio montado sobre suspensa˜o macia com dois
sistemas secunda´rios (ADVs) acoplados.
E´ necessa´rio que os dois sistemas secunda´rios sejam ideˆnticos,
ou seja, devem ter a mesma mola e a mesma massa, para na˜o criar
momentos no sistema e gerar rotac¸o˜es indesejadas. A proposta e´ utilizar
a mesma massa total utilizada anteriormente, sendo metade para cada
ADV, e molas com a metade da rigidez utilizada anteriormente. O
resultado obtido pelos me´todos nume´ricos para a mobilidade e eficieˆncia
de radiac¸a˜o e´ mostrado na Figura 39.
E´ poss´ıvel ver nestes gra´ficos uma diferenc¸a de cerca de 1, 5%
na sintonia do sistema. A curva de mobilidade vermelha mostra que
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(a)
(b)
Figura 39 – (a) Comparac¸a˜o entre a eficieˆncia de radiac¸a˜o do sistema
sem ADV (linha preta), com dois ADVs sintonizados pelo ADV (linha
vermelha) e com dois ADVs sintonizados pela eficieˆncia de radiac¸a˜o
(linha azul). (b) Mobilidade do sistema prima´rio com dois ADVs sinto-
nizados pelo ADV (linha vermelha) e com dois ADVs sintonizados pela
eficieˆncia de radiac¸a˜o (linha azul).
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a sintonia, feita ajustando a frequeˆncia natural do sistema secunda´rio
igual a` frequeˆncia de trabalho fT , foi bem sucedida. Pore´m quando
e´ calculada a eficieˆncia de radiac¸a˜o do sistema a maior atenuac¸a˜o do
sistema ocorre em uma frequeˆncia 1, 5% maior que a frequeˆncia fT .
Quando a sintonia do ADV e´ feita de forma que a menor eficieˆncia de
radiac¸a˜o e´ na frequeˆncia fT a mobilidade e´ mı´nima em uma frequeˆncia
1, 5% menor que fT .
A poteˆncia radiada pelo sistema acompanha a mesma lo´gica, e e´
proporcional a` eficieˆncia radiada, ou seja, a poteˆncia radiada do sistema
e´ mı´nima quando a sintonia e´ feita atrave´s da eficieˆncia de radiac¸a˜o, e
o valor encontrado foi de −21, 6dB contra −15, 6dB do caso em que a
sintonia e´ feita pelo ADV, ambos valores normalizados pela poteˆncia
de refereˆncia SWLT .
A Figura 40 fornece uma explicac¸a˜o para este fenoˆmeno. A fase
entre o sistema prima´rio e ADV para o caso em que a sintonia foi feita
pelo ADV e´ de 67, 2 graus, enquanto que para a sintonia realizada pela
eficieˆncia de radiac¸a˜o e´ de 163 graus. Ou seja, a atenuac¸a˜o do ru´ıdo,
para este sistema especificamente, na˜o ocorre na frequeˆncia referente a`
mı´nima vibrac¸a˜o e sim na frequeˆncia na qual o deslocamento entre as
massas do ADV e do sistema prima´rio esta˜o em anti-fase.
Figura 40 – Diferenc¸a de fase entre o sistema prima´rio e ADV para o
caso com dois ADVs sintonizados pelo ADV (linha vermelha) e com
dois ADVs sintonizados pela eficieˆncia de radiac¸a˜o (linha azul).
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Isto sugere que a atenuac¸a˜o se deve na˜o somente a` reduc¸a˜o da
vibrac¸a˜o do sistema prima´rio, mas tambe´m ao poss´ıvel cancelamento
da pressa˜o acu´stica no campo pro´ximo devido a criac¸a˜o de a´reas de
rarefac¸a˜o e de pressa˜o nas regio˜es entre as faces do ADV e a face do
sistema prima´rio. Este fenoˆmeno e´ confirmado pela ana´lise do campo
de pressa˜o gerado pelo sistema devido a resposta forc¸ada do mesmo,
mostrado na Figura 41.
Figura 41 – Padra˜o de radiac¸a˜o devido a` resposta forc¸ada do sistema
com dois ADVs.
Uma outra validac¸a˜o poss´ıvel para este fenoˆmeno e´ a simulac¸a˜o
do sistema desconsiderando o ADV no modelo de radiac¸a˜o, pore´m
considerando-o no modelo estrutural. Este teste foi realizado para o
caso em que a sintonia foi inicialmente feita pelo ADV. Esta frequeˆncia
continua sendo a mesma, ou seja, exatamente a frequeˆncia de trabalho,
fT , conforme pode ser visto na Figura ???.(a). A eficieˆncia de radiac¸a˜o
calculada e´ a mesma do sistema prima´rio sem ADV, como era de se
esperar ja´ que a a´rea de radiac¸a˜o continua a mesma, Figura ??.(b). Ja´
a atenuac¸a˜o ma´xima ocorreu na frequeˆncia de trabalho fT , como era de
se esperar, pois na˜o esta sendo considerado a radiac¸a˜o do pro´prio ADV.
Neste caso obteve-se a maior atenuac¸a˜o do ru´ıdo radiado, alcanc¸ando a
marca de 32.6dB de atenuac¸a˜o. Pore´m este resultado somente e´ va´lido
quando a a´rea de radiac¸a˜o do ADV for muito menor que a a´rea de ra-
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diac¸a˜o do sistema prima´rio. No caso analisado, esta relac¸a˜o e´ de cerca
de 20%.
Figura 42 – Simulac¸a˜o do sistema com ADV somente no modelo es-
trutural (a) Mobilidade mostrando a mesma sintonia, (b) Eficieˆncia de
radiac¸a˜o e (c) Poteˆncia radiada.
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Assim pode-se concluir que dos 21, 6dB de atenuac¸a˜o alcanc¸ados
pelo sistema, 15, 6dB sa˜o devidos ao efeito da reduc¸a˜o de vibrac¸a˜o do
sistema prima´rio devido ao ADV, conforme previsto na Figura 32 e os
outros 6dB devido ao efeito de cancelamento causado pelo movimento
relativo do ADV e do sistema prima´rio.
3.4.2 Testes Experimentais
Para confirmac¸a˜o dos resultados nume´ricos e anal´ıticos construiu-
se um aparato experimental, conforme mostrado na Figura 43. O
sistema e´ composto de um elemento de fixac¸a˜o da mola no sistema
prima´rio, que permite o uso de diferentes padro˜es e espessuras de mo-
las. Molas que podem ser constru´ıdas com diferentes formas e diferentes
espessuras para obter diferentes rigidez. E a massa com um sistema que
permite fixa´-la nas molas com o uso de parafusos, permitido regulagem
de altura para variar a o tamanho u´til da mola e por conseguinte a
variac¸a˜o da rigidez do sistema, e ainda com furos com rosca na parte
superior para permitir a adic¸a˜o ou remoc¸a˜o de massa com o objetivo
de facilitar a sintonia experimental do ADV.
Figura 43 – Aparato para teste experimental com dois ADVs.
A sintonia do sistema experimental e´ realizada com o uso de sen-
sores de vibrac¸a˜o instalados no sistema prima´rio e nas massas do ADV,
um martelo de impactac¸a˜o, e um analisador de sinais, que permitem a
obtenc¸a˜o da curva de mobilidade do sistema. O sistema inicialmente e´
montado com as configurac¸o˜es obtidas na simulac¸a˜o, e posteriormente
ajustado na frequeˆncia desejada, neste caso cerca de 0, 98fT , com o uso
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de massas adicionais e/ou altura da mola.
A Figura 44 mostra a curva de mobilidade e fase final obtidas
para o sistema experimental. A curva da mobilidade experimental apre-
senta um pico aproximadamente na frequeˆncia de 0, 78fT . Este pico
e´ referente a uma ressonaˆncia interna do sistema prima´rio. Nota-se
tambe´m que nas curvas experimentais o amortecimento e´ maior do
que os valores utilizados nos modelos nume´ricos e anal´ıticos, e que sa˜o
atribu´ıdos aos parafusos e elementos de fixac¸a˜o utilizados no experi-
mento.
(a)
(b)
Figura 44 – (a) Curva de mobilidade utilizada para sintonia experi-
mental com dois ADVs (linha vermelha) e nume´rica (linha azul). (b)
Diferenc¸a de fase entre o sistema prima´rio e ADV para sintonia expe-
rimental com dois ADVs (linha vermelha) e nume´rica (linha azul).
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Tabela 7 – Resumo resultados ADV.
Configurac¸a˜o SWL (dB) Vibrac¸a˜o (dB)
Refereˆncia 0 0
Dois ADVs Nume´rico −21, 6 −15, 4
Dois ADVs Experimental −22, 1 −10, 6
Apo´s a sintonia e´ realizado o teste de medic¸a˜o de poteˆncia sonora
e vibrac¸a˜o do sistema experimental em funcionamento. Os valores ob-
tidos esta˜o sumarizados na Tabela 7. Pode-se observar que o valor da
poteˆncia sonora obtida e´ de −22, 1dB, de acordo com o previsto nume-
ricamente. O valor experimental final obtido para o n´ıvel de vibrac¸a˜o
do sistema prima´rio e´ de 0, 09vT .
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4 PAINEL DE MEMBRANA
A segunda proposta para atenuac¸a˜o do ru´ıdo refere-se a` opc¸a˜o
de alterar diretamente a eficieˆncia de radiac¸a˜o sem necessariamente
atenuar o n´ıvel de vibrac¸a˜o do sistema.
A hipo´tese a ser analisada e´ o uso de um painel de membrana
posicionado nas faces do sistema prima´rio de forma a inserir uma ab-
sorc¸a˜o nestas faces e reduzir o ru´ıdo radiado. Uma forma poss´ıvel para
realizar esta ana´lise e´ modelar fisicamente o painel como sendo uma
membrana representada por elementos finitos estruturais tipo casca e a
cavidade por elementos finitos acu´sticos, e fazer o acoplamento destes
modelos com o modelo do sistema prima´rio, ja´ utilizado na Sec¸a˜o 2.3.
4.1 PAINEL DE MEMBRANA
Em sua dissertac¸a˜o de mestrado (CARNEIRO, 2008) faz um es-
tudo completo de absorvedores do tipo membrana. E´ um tipo de ab-
sorvedor ressonante. Seu mecanismo de absorc¸a˜o envolve uma massa
vibrando sobre uma mola e amortecedor equivalente. O absorvedor
de membrana e´ formado por uma cavidade fechada selada por uma
membrana flex´ıvel que vibra sobre o volume de ar sob a ac¸a˜o de uma
onda sonora. No interior deste volume de ar e´ adicionado um material
acu´stico, por exemplo la˜ de rocha, para adicionar uma dissipac¸a˜o ao sis-
tema. A massa do absorvedor de membrana e´ representada pela densi-
dade superficial da membrana (m”, em kg/m2) e a mola e´ formada pela
compressibilidade do volume de ar enclausurado na cavidade, conforme
pode ser visto na Figura 45.
Figura 45 – Esquema t´ıpico de um painel de membrana com material
acu´stico
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A pressa˜o acu´stica incidente movimenta a membrana que com-
prime e rarefaz o fluido no interior da cavidade. E´ este movimento do
ar impulsionado atrave´s do material poroso que resulta em absorc¸a˜o.
Se a membrana e´ grande o suficiente, a vibrac¸a˜o desta pode ser consi-
derada como a de um pista˜o r´ıgido. Neste caso a densidade superficial
da membrana e´ dada por:
m” = ρmt, (4.1)
onde ρm e´ a densidade volume´trica da membrana, e t sua espessura.
Este valor pode ser corrigido levando em considerac¸a˜o a massa de ar
da cavidade. Para membranas finas com baixas densidades, a ordem
de grandeza da massa de ar interfere de forma significativa na massa
da membrana. Assim, deve ser considerada uma correc¸a˜o, conforme a
expressa˜o:
mc” = m” +
1
3
ρ0D. (4.2)
A rigidez kg gerada pelo ga´s no interior da cavidade e´ obtido
atrave´s da derivac¸a˜o de pvγ = cte em relac¸a˜o a v, fornecendo:
kg =
ρ0c
2
o
D
, (4.3)
onde D e´ a profundidade da cavidade do painel de membrana, conforme
mostrado na Figura 45. Assim a frequeˆncia de sintonia do painel sera´
a frequeˆncia de ressonaˆncia do sistema dada por:
f =
1
2pi
√
ρ0c20
Dρmt
. (4.4)
Segundo (CARNEIRO, 2008) a impedaˆncia da membrana pode ser
calculada atrave´s da seguinte equac¸a˜o:
z˜sm = iωm” +
−iz˜spρ0c0cot(kD) + (ρ0c0)2
zsp − iρ0c0cot(kD) , (4.5)
onde k e´ o nu´mero de onda e z˜sp e´ a impedaˆncia devida ao material
acu´stico no interior do painel. O coeficiente de absorc¸a˜o de uma parede
e´ definido da seguinte forma:
α = 1− |R|2 , (4.6)
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onde R e´ o raza˜o de reflexa˜o. Alternativamente o coeficiente de ab-
sorc¸a˜o pode ser obtido atrave´s da seguinte relac¸a˜o:
α =
4Re
(
z˜sm
ρ0c0
)
(
1 +Re
(
z˜sm
ρ0c0
))2
+
(
Im
(
z˜sm
ρ0c0
))2 . (4.7)
Estas informac¸o˜es ja´ sa˜o suficientes para iniciar o projeto de um
painel de membrana a ser aplicado no sistema prima´rio.
4.2 MODELO
A sintonia de frequeˆncia do painel de membrana e´ definida pela
Equac¸a˜o (4.4). Com base nas dimenso˜es do sistema prima´rio, foi sin-
tonizado um painel de membrana com 20mm de espessura de camada
de ar. Foi utilizada uma membrana fina de ac¸o com densidade de
7860kg/m3, com espessura espec´ıfica para uma sintonia na frequeˆncia
fT . Um esquema do sistema prima´rio com a membrana acoplada e´
mostrado na Figura 46.
Figura 46 – Esquema do sistema prima´rio com dois paine´is de mem-
brana acoplados, um em cada extremidade.
Esta geometria inicial do painel de membrana e´ modelada de
forma acoplada. Sendo que o sistema prima´rio, como nos casos an-
teriores, e´ modelado em elementos finitos estruturais de casca, e a
condic¸a˜o de contorno para resposta forc¸ada e´ uma forc¸a tal que a
vibrac¸a˜o do sistema sem os paine´is de membrana seja a vibrac¸a˜o de
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refereˆncia vT . A membrana e as paredes do painel sa˜o modeladas
tambe´m em elementos finitos estruturais de casca e acoplados ao sis-
tema prima´rio, sendo que a espessura da parede utilizada e´ de 3mm.
A cavidade do painel de membrana e´ modelada em elementos finitos
acu´sticos, acoplada a` membrana, paredes e face do sistema prima´rio. E
utiliza as propriedades do fluido ar, ja´ definidas anteriormente. Todas
as simulac¸o˜es foram realizadas no software VAOne©.
Figura 47 – Malha do sistema prima´rio com dois paine´is de membrana
acoplados, um em cada extremidade. (a) Malha estrutural com sensores
para medic¸a˜o da resposta de velocidade e forc¸a de excitac¸a˜o. (b) Malha
de elementos finitos acu´stico acoplada ao sistema prima´rio. (c) Malha
de elementos de contorno para ca´lculo da poteˆncia radiada. (d) Idem
com a malha para medic¸a˜o do campo de pressa˜o.
4.3 SINTONIA
Este primeiro modelo de sintonia mostra um resultado diferente
daquele proposto pela Equac¸a˜o (4.4). Quando avaliado numericamente,
a sintonia nume´rica e´ de 1, 41fT . Isto decorre do fato da Equac¸a˜o (4.4)
ser va´lida apenas para placas grandes o suficiente para considerar a
vibrac¸a˜o da membrana como a de um pista˜o r´ıgido. Neste caso, segundo
(FROMMHOLD; FUCHS; SHENG, 1994) deve-se considerar a geometria da
membrana para o ca´lculo da impedaˆncia e a correspondente frequeˆncia
93
de ressonaˆncia do painel.
Por facilidade e disponibilidade de um software de elementos
finitos, decidiu-se realizar a sintonia do sistema numericamente. As-
sim variando-se a espessura da membrana e mantendo o diaˆmetro e
a cavidade as mesmas e´ poss´ıvel sintonizar o sistema exatamente na
frequeˆncia de trabalho do sistema prima´rio fT . Inicialmente, na˜o e´
adicionada absorc¸a˜o ao volume, ou seja, na˜o e´ considerado a existeˆncia
de material acu´stico no interior do painel.
O resultado desta sintonia pode ser observado no gra´fico da Fi-
gura 48, onde e´ plotada a poteˆncia radiada pelo sistema. A curva
preta representa a poteˆncia radiada pela refereˆncia, calculado numeri-
camente, ou seja somente o sistema prima´rio. A curva azul e´ a poteˆncia
radiada pelo sistema quando o painel de membrana e´ sintonizado com
a frequeˆncia de ressonaˆncia do primeiro modo igual a frequeˆncia fT .
Nesta frequeˆncia a poteˆncia radiada atingiu o valor de +20, 4dB. A
curva vermelha representa a poteˆncia sonora quando a sintonia do pai-
nel e´ feita considerando a resposta acu´stica de todo o sistema. Neste
u´ltimo caso a ressonaˆncia do painel de membrana e´ de 1, 06fT , e a
atenuac¸a˜o na frequeˆncia fT foi de 28dB. Nos dois casos o sistema
apresentou uma atenuac¸a˜o de ate´ 20dB para frequeˆncias abaixo de fT .
Figura 48 – Poteˆncia sonora do sistema prima´rio (curva preta), com
dois paine´is de membrana acoplados sintonizados em fT (curva azul) e
sintonizados em 1, 06fT .
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Este resultado se torna surpreendente ao analisar o coeficiente
de absorc¸a˜o deste painel, para o caso com sintonia do painel igual a`
fT , calculado pela Equac¸a˜o (4.6) e mostrado na Figura 49. Pode-se
ver que a absorc¸a˜o e´ relativamente baixa, com pico ma´ximo de 0, 4 na
frequeˆncia de fT . Abaixo desta frequeˆncia na˜o existe absorc¸a˜o. Como e´
poss´ıvel um coeficiente de absorc¸a˜o ta˜o baixo apresentar uma atenuac¸a˜o
de mais de 20dB em frequeˆncias abaixo da frequeˆncia de sintonia? A
resposta desta questa˜o pode ser obtida quando entende-se o mecanismo
de absorc¸a˜o do sistema, conforme discutido nas pro´ximas sec¸o˜es.
Figura 49 – Coeficiente de absorc¸a˜o do painel de membrana utilizado.
4.4 MECANISMO DE RADIAC¸A˜O SONORA
Para entender o mecanismo de absorc¸a˜o, primeiramente e´ ne-
cessa´rio olhar para a mobilidade das membranas dos paine´is, amplitude
e fase, conforme gra´ficos na Figura 50. A mobilidade das membras pode
ser definida como a raza˜o da velocidade de vibrac¸a˜o da membrana em
um ponto central da mesma e a forc¸a de excitac¸a˜o exercida sobre todo
o sistema prima´rio. Nestes gra´ficos e´ poss´ıvel ver que a resposta da
membrana e´ ma´xima na frequeˆncia de 1, 06fT , e principalmente que a
fase entre o sistema prima´rio e as membranas e´ de 180 graus em relac¸a˜o
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a` frequeˆncia fT .
Figura 50 – Gra´fico da mobilidade, amplitude e fase, do sistema
prima´rio (linha preta), e das membranas dos paine´is (linhas vermelha
e azul).
A ana´lise modal do sistema prima´rio com dois paine´is de mem-
brana mostra dois modos nesta frequeˆncia, o primeiro corresponde ao
modo em que as duas membranas respondem em fase e o segundo em
anti-fase, conforme mostrado na Figura 51.
Para concluir o racioc´ınio e´ necessa´rio tambe´m visualizar o campo
de pressa˜o gerado pelo sistema devido a` resposta forc¸ada do mesmo na
frequeˆncia fT , Figura 52. E´ poss´ıvel visualizar nas regio˜es pro´ximas
ao centro da membrana a gerac¸a˜o de uma regia˜o de baixa pressa˜o,
enquanto nas extremidades da membrana uma regia˜o de alta pressa˜o.
Esta diferenc¸a de pressa˜o gera um bombeamento do fluido adjacente
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Figura 51 – Modos de vibrac¸a˜o do sistema prima´rio com um painel
de membrana em cada extremidade na frequeˆncia fT , (a) modos em
anti-fase (b) modos em fase.
anulando ou reduzindo a pressa˜o radiada por todo o sistema.
Abaixo da frequeˆncia fT a membrana responde em anti-fase prin-
cipalmente devido a sua pro´pria ine´rcia, ja´ demonstrado uma atenuac¸a˜o
de ate´ 10dB. Na faixa de frequˆencia de 1 a` 1, 2 vezes a frequeˆncia fT
a membrana responde em fase com o sistema principal aumentando
significativamente a poteˆncia radiada, alcanc¸ando valores maiores que
a pro´pria refereˆncia no pico da ressonaˆncia em 1, 06fT . Acima desta
frequeˆncia a membrana volta a responder em anti-fase apresentando
novamente uma atenuac¸a˜o significativa no ru´ıdo.
Figura 52 – Campo de pressa˜o da resposta forc¸ada do sistema prima´rio
com dois paine´is de membrana na frequeˆncia fT .
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A Figura 53 mostra uma sequeˆncia de imagens que represen-
tam o campo de pressa˜o da resposta forc¸ada do sistema para diferentes
frequeˆncias, menores e maiores que fT , para o caso em que a sintonia do
painel e´ feita em 1, 06fT . A 0, 75fT o padra˜o de radiac¸a˜o e´ muito simi-
lar a` um dipolo formando um lo´bulo em cada extremidade do sistema
prima´rio.
Figura 53 – Campo de pressa˜o da resposta forc¸ada do sistema prima´rio
com dois paine´is de membrana em diferentes frequeˆncias.
Conforme a frequeˆncia se aproxima de fT , um dos paine´is de
membrana comec¸ar a apresentar uma radiac¸a˜o menor do que a outra
extremidade, na figura o lo´bulo da esquerda, gerando uma grande regia˜o
de cancelamento e reduzindo o tamanho deste lo´bulo. Nesta regia˜o, o
sistema comporta-se como se apenas uma membrana estivesse gerando
regio˜es de compressa˜o e rarefac¸a˜o.
Quando a frequeˆncia atinge o valor fT e alcanc¸a a menor radiac¸a˜o
do sistema, o diaˆmetro dos lo´bulos atinge tamanhos muito similares.
Nesta frequeˆncia as duas membranas geram regio˜es de compressa˜o e
rarefac¸a˜o. A atenuac¸a˜o nesta frequeˆncia chega ao ma´ximo de 28dB.
Acima desta frequeˆncia o lo´bulo da esquerda volta a crescer e
o mo´dulo da direita diminui ate´ alcanc¸ar a frequeˆncia 1, 06fT onde
as membranas esta˜o completamente em fase com o sistema principal
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atingindo a radiac¸a˜o ma´xima. A partir de enta˜o o padra˜o de presso˜es
volta a ser de dipolo com dois lo´bulos semelhantes.
4.5 TESTES EXPERIMENTAIS
Para confirmac¸a˜o dos resultados obtidos numericamente e´ ne-
cessa´rio realizar experimentos. A Figura 54 mostra a montagem ex-
perimental utilizada para realizar a validac¸a˜o experimental do sistema
principal com um painel em cada extremidade. Para manter o diaˆmetro
da membrana em 70mm necessitou-se aumentar o diaˆmetro da base de
fixac¸a˜o da mesma. Para a fixac¸a˜o da membrana utilizou-se uma arruela
com furos para parafusos M2. Para possibilitar um ajuste de frequeˆncia
do painel utilizou-se um parafuso M3 no centro da membrana, onde e´
poss´ıvel adicionar ou remover massa com o uso de porcas e arruelas.
Figura 54 – Montagem experimental para teste do sistema prima´rio
com um painel de membrana acoplado em cada extremidade.
A Figura 55 mostra os resultados experimentais da sintonizac¸a˜o
do sistema experimental da Figura 54. E´ poss´ıvel observar no gra´fico da
mobilidade que o comportamento dinaˆmico da membrana experimen-
tal se aproxima muito do comportamento observado pela simulac¸a˜o
nume´rica. A resposta experimental da membrana foi obtida com um
vibroˆmetro laser, um martelo de impacto e um analisador de sinais.
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A medic¸a˜o do laser foi tomada no centro da membrana, e o impacto
realizado nas laterais r´ıgidas do painel. A fase entre a membrana e
o sistema prima´rio tambe´m demonstrou bastante semelhanc¸a com o
resultado nume´rico.
(a)
(b)
Figura 55 – Sintonia experimental do sistema prima´rio com painel de
membrana nume´rico (linha vermelha) e experimental (linha azul). (a)
Mobilidade e (b) fase.
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A Figura 56 mostra o resultado experimental de poteˆncia sonora
com o sistema prima´rio em funcionamento obtido para a montagem
da Figura 54. Pode-se observar que a poteˆncia sonora do sistema na
frequeˆncia de funcionamento do sistema prima´rio fT e´ −9dB, ou seja,
o sistema com os paine´is apresentou uma atenuac¸a˜o de apenas 9dB
comparada a 28dB prevista numericamente.
Figura 56 – SWL experimental do sistema prima´rio com um painel de
membrana acoplado em cada extremidade.
Esta diferenc¸a deve-se a diversos fatores na˜o controlados durante
a realizac¸a˜o dos experimentos. Principalmente o baixo amortecimento e
a variac¸a˜o de temperatura. O baixo amortecimento do sistema, devido
ao na˜o uso de material acu´stico e o baixo amortecimento intr´ınseco do
ac¸o utilizado na fabricac¸a˜o da membrana, fazem com que a sintonia
do painel seja muito fina, dificultando a obtenc¸a˜o da sintonia o´tima.
Pore´m o fator ainda mais relevante e´ a variac¸a˜o da rigidez da cavidade
devido a variac¸a˜o da temperatura do sistema prima´rio devido ao seu
funcionamento, criando sintonias diferentes para a condic¸a˜o do sistema
prima´rio desligado e em funcionamento. Outro problema trazido pelo
aumento da temperatura de funcionamento do sistema prima´rio e´ o
aumento dos vazamentos da cavidade do painel, ou seja, com o aumento
da temperatura a pressa˜o na cavidade aumenta e atrave´s de micro folgas
na montagem do experimento gera uma perda de fluido da cavidade,
consequentemente alterando novamente a sintonia do painel.
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5 RESSONADORES DE HELMHOLTZ
Assim como o painel de membrana, o ressonador de Helmholtz e´
uma alternativa de controle baseada na atenuac¸a˜o da curva de eficieˆncia
de radiac¸a˜o do sistema prima´rio.
A proposta e´ projetar um sistema composto de dois ou mais
absorvedores posicionados nas extermidades do sistema prima´rio de
forma a criar uma regia˜o de absorc¸a˜o na regia˜o do fluido adjacente a`
face bombeada pelo movimento de oscilac¸a˜o do sistema prima´rio.
5.1 RESSONADOR DE HELMHOLTZ
O ressonador de Helmholtz pode ser definido como um volume
aberto, V , com paredes r´ıgidas em contato com o meio exterior atrave´s
de uma pequena abertura de a´rea A, podendo ter ou na˜o um pescoc¸o,
conforme pode ser visto na Figura 57(a).
Figura 57 – (a) Conceito do ressonador de Helmholtz, mostrando as
principais varia´veis de projeto. (b) Ana´logo mecaˆnico do ressonador de
Helmholtz.
A Figura 57(b) mostra um sistema mecaˆnico ana´logo ao resso-
nador de Helmholtz. A massa do sistema mecaˆnico representa a massa
de fluido existente no pescoc¸o, MA. Esta massa representa a ine´rcia
acu´stica do ressonador e e´ dada por:
MA = ρAl
′, (5.1)
onde ρ e´ a densidade do meio em que o ressonador esta inserido, A e´ a
a´rea do orif´ıcio do ressonador e l′ e´ o comprimento efetivo do pescoc¸o
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do ressonador:
l′ = l + ∆l1 + ∆l2, (5.2)
∆l1 e ∆l2 sa˜o as correc¸a˜o do comprimento do pescoc¸o para cada extre-
midade do pescoc¸o. Segundo (PIERCE, 1981), o comprimento efetivo
do pescoc¸o depende do tipo de terminac¸a˜o considerada no problema.
Para uma terminac¸a˜o flangeada o valor da correc¸a˜o e´ 0, 82a, e para
uma terminac¸a˜o na˜o flangeada este valor passa a ser 0, 61a, onde a e´ o
raio do orif´ıcio do ressonador.
O volume V no interior do ressonador representa uma mola no
sistema ana´logo mecaˆnico. Considerando um sistema adiaba´tico, ou
seja sem troca de calor entre o volume do ressonador e o meio externo,
pode ser calculada atrave´s da seguinte expressa˜o:
k =
ρc2A2
V
. (5.3)
Assim pode-se escrever uma relac¸a˜o para ca´lculo o da frequeˆncia
de ressonaˆncia do ressonador de Helmholtz da seguinte forma:
f =
c
2pi
√
A
V l′
. (5.4)
Segundo (TEMKIN, 1981) para um ressonador de Helmholtz com
terminac¸o˜es flangeadas a impedaˆncia acu´stica, ZRH no exterior do res-
sonador e´ dada por:
ZRH =
ρω2
2pic
+ i
(
ρc2
ωV
− ρωl
′
A
)
. (5.5)
O primeiro termo da equac¸a˜o se refere ao termo resistivo da im-
pedaˆncia, devido a` resisteˆncia de radiac¸a˜o do ressonador. E os termos
reativos entre pareˆnteses, dependem da rigidez proporcionada pelo vo-
lume de ga´s e a massa no pescoc¸o do ressonador. Esta expressa˜o na˜o
considera o atrito do movimento do ar nas paredes do pescoc¸o.
E´ poss´ıvel ver que, na ressonaˆncia, o termo reativo da Equac¸a˜o
(5.5) tende a zero, restando apenas o termo resistivo de radiac¸a˜o. Com
isso no momento do ca´lculo do coeficiente de absorc¸a˜o do ressonador de
Helmholtz, atrave´s da Equac¸a˜o (4.7), o termo remanescente depende
apenas da parte real da impedaˆncia, ou seja, do termo de resisteˆncia a`
radiac¸a˜o.
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5.2 SINTONIA DO RESSONADOR
A sintonia do ressonador e´ feita utilizando-se a Equac¸a˜o (5.4).
O fluido considerado nos ca´lculos, como anteriormente, e´ o ar nas
condic¸o˜es normais de temperatura e pressa˜o, (NIST, 2007):
 densidade ρ0 = 1, 184kg/m
3;
 velocidade do som c0 = 346, 3m/s.
A correc¸a˜o considerada nos tubos foi a terminac¸a˜o flangeada
na sa´ıda do pescoc¸o do ressonador. A a´rea do pescoc¸o A, o compri-
mento do pescoc¸o l′ e o volume do ressonador foram ajustados para
uma frequeˆncia de sintonia igual a` fT . A Figura 58 mostra o gra´fico
da impedaˆncia calculada para um ressonador de Helmholtz, com estas
caracter´ıstica.
Figura 58 – Impedaˆncia acu´stica do ressonadort de Helmhotz, sintoni-
zado para a frequeˆncia de funcionamento fT .
A Figura 59 mostra um gra´fico do coeficiente de absorc¸a˜o do res-
sonador de Helmholtz sintonizado para a frequeˆncia de funcionamento
fT variando-se o raio do pescoc¸o do ressonador. O gra´fico mostra qua-
tro curvas obtidas para o coeficiente de absorc¸a˜o, para quatro diferentes
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diaˆmetros de tubo do pescoc¸o do ressonador, r0, 2×r0, 4×r0 e 10×r0,
onde r0 e´ o maior raio poss´ıvel de ser montado experimentalmente no
sistema prima´rio, devido a`s restric¸o˜es de diaˆmetro no tubo do pescoc¸o
e no volume do ressonador.
Figura 59 – Coeficiente de absorc¸a˜o do ressonadort de Helmholtz,
sintonizado para a frequeˆncia de funcionamento fT , com diferentes
diaˆmetros do tubo do pescoc¸o.
E´ poss´ıvel visualizar no inserto do gra´fico, que mostra um zoom
nos arredores da frequeˆncia de funcionamento fT , que o coeficiente de
absorc¸a˜o ma´ximo, na frequeˆncia de funcionamento fT na˜o varia com a
geometria do pescoc¸o e do volume do ressonador de Helmholtz. Isto
se deve ao fato de na˜o estarem sendo considerados na teoria efeitos
dissipativos, de forma que na ressonaˆncia a impedaˆncia, de acordo com
a Equac¸a˜o (5.5), apresenta apenas o termo real devido a` resisteˆncia
de radiac¸a˜o, que depende apenas do fluido e da frequeˆncia. Como
a frequeˆncia de sintonia se manteve a mesma para as quatro curvas
mostradas na Figura 59, o coeficiente de absorc¸a˜o ma´ximo manteve-se
constante. O que era de se esperar pois, na ressonaˆncia, o termo reativo
se torna nulo e a absorc¸a˜o se deve somente ao termo resistivo, pois na
Equac¸a˜o (5.5) foi desconsiderado o o atrito do movimento do ar nas
paredes do pescoc¸o.
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5.3 RESULTADO NUME´RICO
Para realizar uma validac¸a˜o nume´rica do ressonador sintonizado,
com diaˆmetro do pescoc¸o igual a r0, foi confeccionado o modelo mos-
trado na Figura 60. Para aumentar a capacidade de absorc¸a˜o, foi adi-
cionado ao sistema quatro ressonadores de Helmholtz em cada face do
sistema prima´rio.
Figura 60 – Geometria utilizada para avaliac¸a˜o do ressonador de Helm-
holtz. (a) Corte mostrando a geometria utilizada para gerar a malha
de elementos finitos, (b) detalhe mostrando as paredes internas da geo-
metria, e (c) geometria so´lida do ressonador.
A simulac¸a˜o e´ realizada utilizando o me´todo de elementos fini-
tos acu´sticos, sem interac¸a˜o fluido estrutura, utilizando como condic¸a˜o
de contorno de radiac¸a˜o uma camada de absorc¸a˜o ou PML, conforme
realizado na Sec¸a˜o 2.3.4.
Utilizou-se o crite´rio de 6 elementos por comprimento de onda
acu´stico como tamanho ma´ximo de elemento. Apenas na regia˜o de
contorno que representa o sistema prima´rio com os ressonadores de
Helmholtz o tamanho do elemento foi reduzido consideravelmente, para
garantir uma fidelidade na representatividade da geometria atrave´s dos
elementos finitos considerados. Detalhes da malha sa˜o apresentados na
Figura 61.
106
Figura 61 – (a) Malha utilizada para avaliac¸a˜o do ressonador de Helm-
holtz. (b) Detalhe mostrando as paredes internas da geometria.
A condic¸a˜o de contorno de carregamento utilizada e´ aplicada em
todas as faces mostradas na Figura 61(b). O valor considerado como
excitac¸a˜o e´ o valor de vibrac¸a˜o de trabalho vT .
Figura 62 – (a) Poteˆncia sonora radiada pelo sistema prima´rio com
ressonador de Helmholtz. (b) Eficieˆncia de radiac¸a˜o do mesmo.
Inicialmente, dois testes foram realizados atrave´s de simulac¸a˜o
nume´rica. A primeira simulac¸a˜o sem a adic¸a˜o de amortecimento, e
outra com adic¸a˜o de amortecimento atrave´s do uso de uma velocidade
complexa com a parte imagina´ria de dez por cento do valor real, em
todo o fluido ar. Estes resultados sa˜o mostrados na Figura 62. Pode-
se observar na figura que exatamente na frequeˆncia fT , na qual foi
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sintonizado o ressonador, ha´ uma atenuac¸a˜o da poteˆncia sonora. No
caso sem amortecimento, esta atenuac¸a˜o chega a 13dB, pore´m com uma
largura de banda muito estreita, como ja´ observado anteriormente na
Figura 59. Ja´ no caso com dissipac¸a˜o a atenuac¸a˜o obtida e´ de apenas
3dB.
E´ interessante notar que a frequeˆncia de absorc¸a˜o ma´xima, ou
seja, a frequeˆncia de menor poteˆncia radiada, para o caso com dis-
sipac¸a˜o e´ cerca de um por cento maior que a frequeˆncia de sintonia fT .
Para o caso sem dissipac¸a˜o essa diferenc¸a e´ impercept´ıvel.
Outro fenoˆmeno observado e´ o fato de haver uma frequeˆncia onde
a poteˆncia sonora e´ amplificada. A frequeˆncia, onde a poteˆncia radiada
e´ ma´xima, e´ ligeiramente menor que a frequeˆncia fT .
Estes dois fatos podem ser compreendidos atrave´s do gra´fico de
fase entre a pressa˜o acu´stica no centro do orif´ıcio do pescoc¸o de um dos
ressonadores e a pressa˜o no volume do mesmo, Figura 63.
Figura 63 – Diferenc¸a de fase entre a pressa˜o no bocal do ressonador e
no seu volume.
Para frequeˆncias abaixo da frequeˆncia de ressonaˆncia do ressona-
dor de Helmholtz, sintonizada em fT , a fase da onda de pressa˜o gerada
pelo movimento do sistema prima´rio e´ a mesma no interior do volume
e no pescoc¸o do ressonador. Este fato tambe´m pode ser melhor visual-
mente percebido no campo de pressa˜o mostrado na Figura 64, onde e´
mostrado o campo de pressa˜o gerado pelo sistema prima´rio em uma
frequeˆncia igual a 0, 3× fT .
Nesta figura e´ visivel que quando a pressa˜o acu´stica na face ra-
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diadora do sistema prima´rio e´ positiva, no interior do ressonador esta
pressa˜o tambe´m e´ positiva, esta fase pode ser entendida pela colorac¸a˜o.
A cor vermelha representa a pressa˜o positiva ou uma regia˜o de com-
pressa˜o, e a cor azul representa uma pressa˜o negativa ou regia˜o de
rarefac¸a˜o.
Figura 64 – Campo de presso˜es nos arredores do sistema prima´rio com
quatro ressonadores de Helmholtz na frequeˆncia 0, 3fT .
Ja´ nas frequeˆncias acima da frequeˆncia de ressonaˆncia do resso-
nador de Helmholtz, sintonizada em fT , a fase da pressa˜o no interior
do volume e´ exatamente oposta a` fase no bocal do ressonador. Como
mostrado na figura 65 que mostra o campo de pressa˜o para o sistema
a` uma frequeˆncia de 1, 5× fT .
Figura 65 – Campo de presso˜es nos arredores do sistema prima´rio com
quatro ressonadores de Helmholtz na frequeˆncia 1, 5fT .
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Como na figura anterior as cores quentes representam uma pressa˜o
positiva, enquanto que as cores frias representam as presso˜es negativas.
Pore´m, neste caso, as presso˜es geradas na face radiadora do sistema
prima´rio teˆm fase oposta a` fase no interior do volume. Isto sugere que
esta´ havendo uma regia˜o de rarefac¸a˜o na face radiadora, enquanto que
no volume se forma uma regia˜o de compressa˜o, indicando um fluxo do
fluido adjacente sendo bombeado da face radiadora para o ressonador
de Helmholtz.
Figura 66 – Campo de presso˜es nos arredores do sistema prima´rio com
quatro ressonadores de Helmholtz na frequeˆncia fT .
Nestas frequeˆncias acima de fT o efeito de atenuac¸a˜o do ru´ıdo
radiado pelo sistema prima´rio na˜o e´ vis´ıvel, devido a` baixa capacidade
de movimentac¸a˜o da massa de fluido do pescoc¸o do ressonador de Helm-
holtz. Pore´m, exatamente na frequeˆncia fT , ou seja, na frequeˆncia na
qual o ressonador de Helmholtz foi sintonizado a movimentac¸a˜o desta
massa e´ eficiente a ponto de proporcionar alguma atenuac¸a˜o, conforme
visto anteriormente. Este efeito e´ mostrado na Figura 66, onde e´ visto
o campo de pressa˜o sonora no fluido adjacente ao sistema prima´rio.
Este campo se mostra constante, com ma´ximos de pressa˜o no inter-
ior do volume, demonstrando que a eficieˆncia de radiac¸a˜o do sistema
prima´rio nesta frequeˆncia e´ reduzida devido a` presenc¸a dos ressonadores
de Helmholtz.
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5.4 RESULTADO EXPERIMENTAL
Apenas um teste experimental foi realizado com o intuito de
validar o modelo do ressonador de Helmholtz. Foi montado um sis-
tema prima´rio com quatro ressonadores de Helmholtz em cada face
radiadora do mesmo. Cada ressonador e´ composto de um pescoc¸o e
um volume, ambos confeccionados diretamente na carcac¸a do sistema
prima´rio, de forma que a na˜o alterar o mecanismo interno do sistema
prima´rio, identico ao simulado na sec¸a˜o anterior. conforme mostrado
na figura abaixo.
Figura 67 – Montagem experimental do sistema prima´rio com quatro
ressonadores de Helmholtz em cada face.
A sintonia experimental do ressonador foi comprovada medindo-
se, com o aux´ılio de sondas de pressa˜o, a pressa˜o no volume de um dos
ressonadores e, simultaˆneamente, no bocal do mesmo ressonador. Para
excitar o ressonador foi utilizado uma fonte sonora externa. A Figura
68 mostra uma curva de resposta em frequeˆncia entre estas presso˜es
experimentais e o mesmo para o modelo em elementos finitos acu´sticos.
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Figura 68 – Resposta em frequeˆncia entre a pressa˜o no volume e a
pressa˜o no bocal do ressonador de Helmholtz.
Apo´s a sintonia, o sistema prima´rio com os ressonadores de Helm-
holtz, foram colocados em uma caˆmara reverberante para a medic¸a˜o da
poteˆncia sonora radiada pelo mesmo, em condic¸o˜es reais de funciona-
mento. O valor obtido na frequeˆncia de funcionamento foi de −0, 9dB
ja´ normalizado pela poteˆncia sonora de refereˆncia SWLT .
O valor estimado pelo modelo nume´rico foi de −3dB. Pode-
se atribuir esta diferenc¸a encontrada entre o valor experimental e o
nume´rico, principalmente ao fato de na˜o ser levado em considerac¸a˜o
a variac¸a˜o da temperatura do corpo do sistema prima´rio, que por ra-
diac¸a˜o, acaba aquecendo o fluido ar no interior do volume do ressonador
ocasionando uma variac¸a˜o da frequeˆncia de sintonia de ressonaˆncia do
sistema.
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6 CONCLUSO˜ES
Inicialmente neste trabalho foi avaliado o padra˜o de radiac¸a˜o
do ru´ıdo de uma ma´quina vibrante com geometria cil´ındrica, Figura
1. Foram utilizadas cinco te´cnicas diferentes, anal´ıticas, nume´ricas e
experimentais, para realizar esta ana´lise:
 Te´cnicas anal´ıticas: teoria de monopo´lo e dipolo acu´sticos.
 Te´cnicas nume´ricas: elementos de contorno BEM e elementos
finitos acu´sticos FEM.
 Te´cnica experimental: holografia acu´stica.
As te´cnicas BEM e FEM mostram resultados ideˆnticos e muito
semelhantes ao dipolo com relac¸a˜o ao padra˜o de radiac¸a˜o. O padra˜o
de radiac¸a˜o do sistema prima´rio pode ser realmente aproximado ao
padra˜o de um dipolo, apesar da poteˆncia sonora apresentar um erro
maior. Este resultado foi corroborado com uma medic¸a˜o experimental
deste padra˜o atrave´s do uso da te´cnica de holografia acu´stica, realizada
com o sistema prima´rio nas mesmas condic¸o˜es de funcionamento. Este
resultado foi muito importante na escolha das te´cnicas de atenuac¸a˜o
mais apropriadas para a soluc¸a˜o do problema.
Tabela 8 – Resumo resultados ADV, Painel de Membrana e Ressonador
de Helmholtz.
Configurac¸a˜o SWL (dB) Vibrac¸a˜o (dB)
Refereˆncia 0 0
Dois ADVs Nume´rico −21, 6 −15, 4
Dois ADVs Experimental −22, 1 −10, 6
Painel de Membranas −28 0
Painel Experimental −9 0
Ressonador de Helmholtz −3 0
Ressonador Experimental −0, 9 0
A aplicac¸a˜o do ADV para a atenuac¸a˜o do ru´ıdo radiado pelo sis-
tema prima´rio atrave´s da absorc¸a˜o da vibrac¸a˜o do mesmo, se mostrou
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uma te´cnica muito eficiente alcanc¸ado resultados muito bons tanto nu-
mericamente quanto experimentalmente, conforme sumarizado na Ta-
bela 8. O resultado surpreendeu devido ao ganho obtido tambe´m de-
vido ao padra˜o de radiac¸a˜o gerado pela massa do absorvedor, apresen-
tando desta forma um efeito duplo de atenuac¸a˜o: reduc¸a˜o da vibrac¸a˜o e
cancelamentos da onda de pressa˜o e rarefac¸a˜o. As dificuldades encon-
tradas durante a confecc¸a˜o do proto´tipo experimental foram muitas,
pore´m a mais dif´ıcil de contornar foi a sintonia estreita do absorvedor.
Mesmo com o aparato criado para permitir a variac¸a˜o da massa e do
comprimento da mola, os engastes deixaram a desejar pois por muitas
vezes devido aos grandes deslocamentos obtidos os engastes afrouxa-
vam baixando a frequeˆncia de sintonia e perdendo o efeito de atenuac¸a˜o.
Estes deslocamentos chegaram a causar a quebra da mola pelo efeito de
fadiga, sendo este um fator muito importante a ser considerado durante
a fase de projeto de sistemas similares. A vantagem do uso do ADV
sobre as demais te´cnicas e´ principalmente o fato de ale´m da atenuac¸a˜o
do ru´ıdo e´ poss´ıvel obter atenuac¸a˜o da vibrac¸a˜o.
O uso de um painel de membrana apresentou um resultado nume´-
rico muito expressivo, −28dB como visto na Tabela 8, pore´m, com um
mecanismo de atenuac¸a˜o totalmente diferente daquele proposto inicial-
mente que seria adicionar um coeficiente de absorc¸a˜o sonora. O efeito
predominante de atenuac¸a˜o observado foi o de cancelamento acu´stico
devido ao bombeamento do fluido adjacente a` membrana do painel,
similar ao que acontece no fenoˆmeno de radiac¸a˜o de placas, conforme
descrito por (FAHY; GARDONIO, 1987). O resultado dos testes experi-
mentais na˜o foram ta˜o bons, e ta˜o pro´ximos aos nume´ricos, quanto os
observados com o ADV, obtendo cerca de 19dB de diferenc¸a entre eles.
A explicac¸a˜o para isto pode estar nas grandes dificuldades observadas
durante o experimento, tais como vazamentos e efeito da temperatura
do corpo do sistema prima´rio que alteram a fina sintonia do painel de
membrana. Poss´ıveis vantagens desta soluc¸a˜o em detrimento das de-
mais e´ principalmente ao fato de ser, teoricamente, poss´ıvel alcanc¸ar
altos n´ıveis de reduc¸a˜o de ru´ıdo sem necessariamente reduzir o n´ıvel de
vibrac¸a˜o, sendo u´til por exemplo em aplicac¸o˜es como moto-vibradores
que tem por objetivo um alto n´ıvel de vibrac¸a˜o.
A u´ltima te´cnica avaliada, foi o ressonador de Helmholtz, que
ja´ nos resultados nume´ricos apresentou resultados pouco expressivos,
com atenuac¸a˜o de apenas 3dB. Quando avaliado experimentalmente
demonstrou uma reduc¸a˜o de apenas 0, 9dB, valor este que pode es-
tar dentro do valor de incerteza de medic¸a˜o da caˆmara reverberante
utilizada na medic¸a˜o desta grandeza.
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A principal sugesta˜o para trabalhos futuros e´ o modelamento
anal´ıtico da radiac¸a˜o axial de um cilindro r´ıgido e com paredes flex´ıveis,
possibilitando uma ferramenta mais ra´pida para o projeto deste tipo de
soluc¸o˜es. Outra sugesta˜o seria a adic¸a˜o de material acu´stico no interior
do painel e entender seu efeito no mecanismo de radiac¸a˜o.
Uma segunda sugesta˜o para trabalhos futuros seria um mode-
lamento anal´ıtico completo do ressonador de Helmholtz aplicado em
estruturas oscilantes, para entender por completo o processo de ate-
nuac¸a˜o e/ou amplificac¸a˜o do ru´ıdo radiado por estas estruturas.
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